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Capitolo 1
Introduzione
Di seguito sarà illustrato a grandi linee il veicolo oggetto di questa trattazione, considerandolo
come sistema elettromeccanico composto di organi atti alla propulsione e alla movimentazione
di carichi esterni.
Il sistema di propulsione di un veicolo è l'insieme dei componenti destinati a trasmettere
al suolo una forza suﬃciente a provocarne e mantenerne il movimento. Esistono molteplici
tipologie di sistemi di propulsione, che si diﬀerenziano sia per il genere di componenti utilizzati
che per il campo di impiego cui sono destinati. Si possono comunque individuare tre gruppi
di elementi che, sebbene di natura diversa, svolgono funzioni analoghe.
Indispensabile è la presenza di almeno una sorgente di energia, che può essere in forma
chimica, come un combustibile o una batteria, elettrica come nel caso dei veicoli ferroviari o
cinetica come nelle barche a vela. L'energia disponibile è utilizzata da un sistema di elabo-
razione e conversione che la tramuta in energia meccanica. Inﬁne un sistema di trasmissione
permette di trasmettere le forze dal convertitore primario all'ambiente esterno, eventualmente
convertendo il moto rotativo in rettilineo, esercitando così la trazione del veicolo.
L'oggetto della tesi riguarda proprio quest'ultimo argomento, e in particolare lo studio di
un nuovo sistema di trasmissione in grado di adattarsi in maniera ottimale al progetto di un
nuovo sistema di alimentazione con motori elettrici.
Per prima cosa verrà citata l'azienda produttrice del veicolo in esame, per poi passare a
descrivere la composizione, il funzionamento e le caratteristiche dell'oggetto della tesi: l'har-
monic drive. Si aﬀronteranno poi le problematiche riguardanti l'eventuale installazione di tale
dispositivo, analizzandone vantaggi e svantaggi. Inﬁne si esaminerà il suo dimensionamento,
per la scelta ottimale dell'harmonic drive da catalogo.
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1.1 L'azienda: IMER International
IMER International S.p.A. è l'azienda capogruppo di Imer Group, leader europeo nel settore
della produzione di macchinari e impianti per l'edilizia.
L'azienda si articola in quattro divisioni produttive:
 IMER EQUIPMENT: che si occupa di macchine edili e macchine di proiezione e
trasporto;
 IMER ACCESS: che si occupa di piattaforme aeree semoventi a pantografo e a braccio
articolato e piattaforme autocarrate;
 Le Oﬃcine Riunite - Udine SpA (Le ORU): che gestisce gli impianti di betonaggio
e macchine per il trasporto del calcestruzzo;
 IHIMER SpA - Macchine Movimento Terra: che si occupa di miniescavatori, mini
pale caricatrici, mini trasportatori e piattaforme aeree cingolate.
I prodotti vengono immessi sul mercato seguendo una procedura certiﬁcata ISO 9001, che
prevede severi controlli in tutte le fasi del processo produttivo, dalle veriﬁche su materie prime
e componenti al collaudo ﬁnale delle macchine.
Tutti i prodotti Imer sono progettati e realizzati nello stabilimento di Rapolano Terme
(Siena) con oltre 69 mila mq di superﬁcie. Si tratta di un'unità produttiva storica per l'a-
zienda che, dopo decenni di crescita costante, è stata oggetto negli ultimi anni di un notevole
ampliamento degli spazi e di un potenziamento delle attività. Postazioni robotizzate e auto-
matizzate garantiscono eﬃcienza nei processi produttivi, con l'obiettivo di fornire al cliente
soluzioni sempre più innovative. La professionalità e l'esperienza di un team di tecnici e in-
gegneri specializzati nel settore sono alla base dello sviluppo di modelli sempre nuovi, che
rispecchiano l'evoluzione dei materiali edili.
Imer Group è presente sul mercato mondiale con nove ﬁliali commerciali estere in Europa,
Stati Uniti, Asia e Africa e, attraverso i maggiori gruppi di noleggio e distribuzione, nonché
tramite una rete capillare di rivenditori e centri assistenza, su tutto il territorio italiano.
In particolare la divisione IHIMER nasce nel 2002 dalla joint venture tra IHI Construction
Machinery Limited, azienda del colosso giapponese IHI Corporation, e l'italiana IMER Group,
leader europeo nella produzione di macchine per l'edilizia e impianti di calcestruzzo, dopo una
collaborazione commerciale e industriale iniziata nel lontano 1989.
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IMER Group nasce nel 1962 con la produzione di autobetoniere, centrali di betonaggio,
elevatori, piattaforme aeree semoventi ed altre attrezzature e macchine per l'edilizia. Negli
anni una forte sinergia commerciale, distributiva e imprenditoriale, fa sviluppare reti di vendita
nei mercati esteri con la creazione di ﬁliali e di società controllate e partecipate. Imer Group
dispone oggi di un potenziale competitivo elevato e di un'oﬀerta capace di soddisfare tutte le
richieste legate alla produzione, trasporto e distribuzione del calcestruzzo a livello mondiale.
La IHIMER è l'azienda produttrice del veicolo studiato in questa tesi, lo Skid loader
AS12.
CAPITOLO 1. INTRODUZIONE 4
1.2 Obiettivi del lavoro: Sviluppo di uno Skid loader elettrico
Figura 1.1: Skid loader Ihimer AS12
Uno skid loader, come si può vedere in ﬁgura 1.1, è allo stato attuale una piccola macchina
a motore a combustione interna con telaio rigido, dotata di bracci di sollevamento alle cui
estremità è collegata una benna, utilizzata per il trasporto del materiale di lavoro.
Sebbene talvolta dotate di cingoli, queste macchine sono in genere veicoli a quattro ruote
motrici in cui quelle sul lato sinistro sono accoppiate tra loro ma indipendenti da quelle sul
lato destro. Questa conﬁgurazione del power train permette di realizzare una sterzatura per
scorrimento, imponendo alle ruote su un lato una velocità di rotazione diversa, o addirittura
opposta, a quella delle ruote sull'altro lato. Uno schema del layout del power train di questo
veicolo è riportato in ﬁgura 1.2.
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Figura 1.2: Schema di power train del AS12
Un motore a combustione interna Diesel (MCI) porta in rotazione due pompe idrostatiche
a cilindrata variabile (PI), collegate ciascuna ad un motore idrostatico a cilindrata ﬁssa (MI).
Ciascuno dei due motori trasferisce il moto alle due ruote di un lato del veicolo per mezzo
di una trasmissione a catena. Il conducente del veicolo ne controlla la velocità attraverso un
manipolatore (MP), che serve a variare la cilindrata delle due pompe. Variando la cilindrata
infatti, a parità del salto di pressione imposto dal carico, si regola la portata di ﬂuido elaborata
e, quindi, la potenza idraulica erogata dalle pompe. Di conseguenza varia la potenza meccanica
trasmessa dai motori idrostatici alle ruote e, quindi, la velocità di avanzamento del veicolo. A
fronte di un unico motore a combustione interna, sono presenti due circuiti idraulici, uno per
ciascuna coppia laterale di ruote.
Un ulteriore circuito idraulico consente la movimentazione ed il controllo dell'impianto
di movimentazione del veicolo, in particolare dei bracci di sollevamento e della benna. È
costituito da una pompa a cilindrata ﬁssa trascinata dal motore che spinge l'olio in pressione
nei pistoni di movimentazione.
I ﬂussi d'olio sono gestiti da due valvole distributrici a cassetto che mettono in comuni-
cazione la mandata della pompa con gli ingressi degli attuatori idraulici o con il serbatoio
atmosferico.
Lo Skid loader Ibrido
L'idea di partenza è quella di sostituire la tradizionale propulsione idraulica con una ibrida. I
vantaggi attesi sono quelli del risparmio energetico aﬃancato da un minore impatto ambientale,
tali da giustiﬁcare l'investimento degli acquirenti in questa tipologia di veicoli.
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Vista la struttura originale del veicolo il passaggio più semplice è nella direzione dell'ibrido
serie: tutta la trasmissione idrostatica viene sostituita da quella elettrica, andando a rimpiaz-
zare le pompe con un generatore e i motori idraulici con degli azionamenti elettrici. Il controllo
non avviene più mediante un manipolatore idraulico, ma attraverso un comando elettrico che
gestisce gli azionamenti. Uno schema di riferimento è riportato in ﬁgura 1.3 .
Figura 1.3: Schema di power train del AS12 ibrido
Qui il convertitore primario, costituito dal motore a combustione interna (MCI) e dal ge-
neratore elettrico (GE), produce solo una parte della potenza necessaria alla propulsione del
veicolo e alle manovre di sollevamento. L'altra quota di tale potenza è fornita da un sistema
di accumulo elettrochimico (BATT). La somma delle potenze avviene sul bus DC e va ad
alimentare i due azionamenti elettrici di trazione (ME) collegati in parallelo ma comandati in-
dipendentemente. Ciascuno di essi ha lo scopo di trasmettere il moto, tramite una trasmissione
a catena, alla coppia di ruote del corrispettivo lato del veicolo.
Il circuito di attuazione di sollevamento rimane idraulico perché attuatori elettrici lineari
adatti allo scopo sarebbero troppo costosi e molto meno aﬃdabili dei pistoni ad olio. Unica
diﬀerenza è che il gruppo pompe del braccio di sollevamento non è più collegato direttamente
al MCI ma viene trascinato da un azionamento elettrico. Eccetto il gruppo pompa, l'impianto
di movimentazione non subisce modiﬁche.
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Lo Skid loader con propulsione elettrica
Questo rappresenta un progetto avviato il 15 marzo 2012, e consiste nel modiﬁcare completa-
mente il power train della vettura (vedi ﬁg.1.4 ).
Per prima cosa si intende comandare ogni ruota con un motore elettrico (ME) indipen-
dente. I quattro motori elettrici vengono ovviamente controllati da un sistema di controllo
centralizzato, in modo da permettere al conducente un funzionamento ottimale. Quindi come
sistema di trasmissione del moto viene eliminata la catena per far posto ad un nuovo compo-
nente in grado di realizzare alti rapporti di riduzione in uno spazio molto limitato. Per tale
funzione è stato scelto un harmonic drive [2].
Figura 1.4: Sistema di power train del AS12 con propulsione elettrica
Il rapporto di riduzione richiesto infatti deve essere abbastanza elevato, in grado di ridurre
la velocità da circa 4000-6000 rpm del motore elettrico (velocità di maggiore eﬃcienza del
motore), a 50-100 rpm della singola ruota dello skid loader.
Per prima cosa si intende quindi studiare a fondo il funzionamento e le caratteristiche del
riduttore harmonic drive, per poi passare al suo dimensionamento ottimale.
Ciò ci consentirà di proporre inﬁne più possibilità di scelta da catalogo.
Capitolo 2
Harmonic Drive
Fin dalla sua invenzione, da parte di Walt Musser nel 1955 [1], l'harmonic drive ha trovato
ampia diﬀusione tra i progettisti. Questo meccanismo di trasmissione, occasionalmente chia-
mato strain-wave gearing, sfrutta un elemento non rigido per permettere un azionamento
graduale tra i denti dell'ingranaggio. Proprio a causa dell'ingranamento tra i denti di tipo
non convenzionale, gli harmonic drive sono in grado di fornire alti rapporti di riduzione in
uno spazio veramente limitato. Questo tipo di trasmissione sﬁda i caratteri convenzionali del
comportamento degli ingranaggi, ed apre quindi ad un nuovo campo di esplorazione e studio.
L'harmonic drive è un meccanismo ideale per quelle applicazioni che richiedono alta preci-
sione di posizionamento, con alti rapporti di riduzione necessari. E' un dispositivo compatto,
e l'elevata coppia in uscita può essere prodotta con un motore relativamente piccolo, pro-
prio grazie alle proprietà di riduzione della velocità e alla conseguente ampliﬁcazione della
coppia. Questa caratteristica permette l'uso di motori di taglia ridotta in applicazioni dove
invece sarebbero richiesti motori molto più grandi e riduttori ad ingranaggi eccessivamente
ingombranti.
L'harmonic drive è progettato in modo che più denti sono accoppiati tra loro allo stesso
istante di tempo, e ciò teoricamente permette di avere gioco zero. Quindi essi sono popolari in
applicazioni che richiedono elevata precisione di posizionamento, come ad esempio nella robo-
tica, o negli strumenti di misura. Vengono inoltre usati per i sistemi di movimentazione nelle
industrie dei semiconduttori, per le macchine rettiﬁcatrici, ma anche in ambito militare. Si
capisce che le qualità inimitabili degli harmonic drive aprono un ampio spettro di applicazioni
possibili in svariati settori industriali [2].
2.1 Principi operativi fondamentali
Gli harmonic drive sono costituiti da tre elementi fondamentali:
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illustrati in ﬁgura 2.1.
Figura 2.1: I tre componenti dell'harmonic drive
Il Wave Generator è l'organo di trasmissione del riduttore, e consiste in un mozzo realizzato
in acciaio molto rigido, avente una forma ellittica con bassa eccentricità. Esso, come si vede
in ﬁgura 2.1, supporta un cuscinetto a sfere concepito ad hoc.
Il Flexspline è un componente altamente resistente con un'elevata rigidità torsionale, e
tuttavia ﬂessibile. Consiste in un sorta di tazza a pareti sottili realizzata in acciaio legato. La
dentatura esterna, in grado di trasferire elevati carichi in maniera aﬃdabile, è realizzata dalla
parte aperta della tazza, mentre la parte chiusa è connessa all'albero di output.
Il Circular Spline è un anello rigido con dentatura interna, dotata di due denti in più
rispetto a quella del Flexspline.
Una volta inserito nel Wave Generator, il Flexspline assume la forma ellittica di quest'ul-
timo. Come conseguenza di ciò, la rotazione del Wave Generator provoca nel Flexspline una
deformazione ciclica.
Quando questi due componenti assemblati vengono inseriti all'interno del Circular Spline,
la rotazione del Wave Generator determina l'ingranatura della dentatura del Flexspline con
quella del Circular Spline in corrispondenza dell'asse maggiore dell'ellisse.
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Poiché il Flexspline possiede due denti in meno rispetto al Circular Spline, una rotazione
del Wave Generator provoca un movimento relativo tra Flexspline e Circular Spline (vedi
ﬁg.2.2). In particolare ogni 180 gradi di rotazione del Wave Generator, il Flexpline ruota di
un dente nel verso opposto. Proprio grazie a questo meccanismo non convenzionale, i rapporti
di riduzione possono raggiungere valori altissimi, oltre i 320:1 in un solo stadio.
Figura 2.2: Meccanismo di funzionamento
Questi riduttori vengono impiegati, grazie alle loro importanti caratteristiche, in tutto il
mondo, in tutti i settori della tecnologia degli azionamenti.
Dal momento che un harmonic drive ha tre possibili porte di ingresso, si capisce che è
un dispositivo che può vantare una versatilità di impiego superiore ai normali riduttori ad
ingranaggi. La conﬁgurazione più popolare degli harmonic drive consiste nel tenere ﬁsso il
Circular Spline, mentre un motore ad alta velocità e a bassa coppia mette in rotazione il Wave
Generator, il quale è poi in grado di sviluppare una coppia molto elevata in corrispondenza
del Flexspline.
Un'altra conﬁgurazione possibile consiste invece nel tenere ﬁsso il Flexspline, riuscendo a
sviluppare un'elevata coppia al Circular Spline.
Per concludere, si può pensare inoltre di usare come input il Circular Spline o il Flexspline,
per movimentare il Wave Generator alle alte velocità e basse coppie.
In generale, usando diﬀerenti combinazioni sulla rotazione dei tre componenti dell'harmonic
drive, si possono ottenere diﬀerenti conﬁgurazioni, e ciò si traduce in diversi campi di impiego
e soprattutto in diversi rapporti di riduzione.






























rapporto di riduzione 1/(N+1)
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Nei cataloghi commerciali, ad ogni harmonic drive è assegnato un rapporto di trasmissione,
N, che determina il suo comportamento dal punto di vista della posizione, velocità, e coppia.
In particolare, data la rotazione di due dei tre componenti dell'harmonic drive, noto il
rapporto di trasmissione N, si può ricavare la rotazione teorica del terzo componente attraverso
la relazione:
θwg = (N + 1)θcs −Nθfs
dove θwg è la rotazione del Wave Generator, θcs è la rotazione del Circular Spline, mentre
θfs è la rotazione del Flexspline. Tutte le tre rotazioni in questa relazione sono deﬁnite nello
stesso sistema di riferimento. Allo stesso modo, dato che, in condizioni ideali, N è costante, la
derivata della precedente relazione porta ad una equazione simile per le velocità angolari:
ωwg = (N + 1)ωcs −Nωfs
dove ωwg, ωcs, e ωfs rappresentano le velocità angolari dei tre componenti.
Da queste equazioni si può vedere che se la velocità del Circular Spline ωcs è zero, il Wave
Generator ruoterà N volte più veloce rispetto al Flexspline nella direzione opposta. In una
diﬀerente conﬁgurazione, ﬁssare il Flexspline signiﬁca avere il Wave Generator che ruota N+1
volte più veloce rispetto al Circular Spline, questa volta nella stessa direzione.
Applicando la legge di conservazione della potenza sui tre componenti dell'harmonic drive,




Tcs = − 1
N
Tfs
dove Twg, Twg, e Twg sono le coppie, deﬁnite con la stessa convenzione sui segni, visti dai
tre componenti dell'harmonic drive. Quest'ultima relazione mostra che a partire dalla coppia
che passa attraverso un componente, si può ricavare quella vista dagli altri due componenti.
Si può inoltre notare che la coppia che passa per il Flexspline è circa N volte maggiore rispetto
a quella vista dal Wave Generator.
Applicando le tre precedenti equazioni, la dinamica ideale della trasmissione harmonic
drive, sotto condizioni ideali, può essere completamente deﬁnita.
2.2 Vantaggi e svantaggi sull'utilizzo di un harmonic drive
I vantaggi che si hanno nell'utilizzo di un harmonic drive sono:
1. rapporti di riduzione elevati in un singolo-stadio: il rapporto di riduzione in un singolo-
stadio va da 50:1 a 320:1 con tre soli componenti;
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2. elevata capacità di coppia: dal momento che la potenza è trasmessa per mezzo di un
ingranamento su più denti, gli harmonic drive oﬀrono una capacità di coppia uguale a
dispositivi che sono il doppio di taglia e che pesano tre volte tanto. Quindi si riesce ad
ottenere un'elevata capacità di coppia attraverso un dispositivo veramente compatto;
3. eccellente precisione di posizionamento e ripetibilità;
4. geometria concentrica: dal momento che i tre componenti dell'harmonic drive sono con-
centrici e coassiali, si possono drasticamente ridurre gli ingombri, e la complessità di
montaggio;
5. peso ridotto e design compatto: richiedendo solo tre componenti base, l'harmonic drive
può oﬀrire alti rapporti di riduzione, in uno spazio ridotto;
6. gioco zero: i riduttori harmonic drive lavorano con gioco zero tra i denti in presa grazie
al precarico naturale della dentatura;
7. alta eﬃcienza: se opportunamente lubriﬁcate, le trasmissioni attraverso harmonic drive
possono raggiungere rendimenti ﬁno al 80-90%. I valori sono basati su misurazioni
eseguite da albero ad albero;
8. reversibilità di impiego: grazie alla loro alta eﬃcienza, l'harmonic drive può essere usato
non solo come riduttore, ma anche come moltiplicatore di velocità;
9. minima usura, maggiore durata: i denti dei vari componenti vengono in contatto con un
movimento puramente radiale ed hanno velocità di scorrimento pari a zero, anche alle
alte velocità. Le perdite dovute all'attrito tra i denti e l'usura sono minime.
Gli svantaggi invece sono:
1. relativamente alta cedevolezza della struttura: a causa degli alti carichi che passano at-
traverso il Wave Generator e i denti dell'ingranaggio, moderate coppie operative possono
produrre torsioni non trascurabili del dispositivo;
2. errori cinematici: a causa degli errori nella costruzione dei vari componenti e nel lo-
ro montaggio, gli harmonic drive presentano un piccolo ma non trascurabile errore di
posizione durante la trasmissione;
3. vibrazioni di risonanza: dal momento che le ﬂuttuazioni della coppia prodotte dagli
errori cinematici possono interagire con la bassa rigidezza della trasmissione per eccitare
la risonanza del sistema, possono essere generate forti vibrazioni in qualche particolare
range operativo;
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4. non linearità: sia la cedevolezza che le perdite per attrito in un dispositivo di questo tipo
presentano un comportamento fortemente non lineare;
5. non completa comprensione del suo funzionamento: gli harmonic drive hanno ricevuto
una insuﬃciente attenzione per quanto riguarda lo studio delle caratteristiche non lineari
sulla trasmissione del moto.
2.3 Fattori che causano perdita di prestazioni
Adesso è importante analizzare le varie cause di perdita di prestazioni e linearità sul funzio-
namento di un harmonic drive.
I tre più importanti fattori di non linearità responsabili delle prestazioni decrescenti della
trasmissione del moto sono:
1. Errore cinematico;
2. Rigidezza non lineare;
3. Isteresi e Attrito.
2.3.1 Errore cinematico
L'errore cinematico è deﬁnito come la diﬀerenza tra la posizione di output prevista (dal-






dove θm è la rotazione dell'albero motore solidale al Wave Generator, N è il rapporto di
trasmissione, e θl è la rotazione dell'albero di uscita connesso al Flexspline o al Circular Spline,
a seconda della conﬁgurazione scelta. La ﬁgura 2.3 mostra un tipico andamento dell'errore
cinematico, ottenuto usando un'opportuna stazione di test, descritta da Hejny e Ghorbel [3],
e di seguito riportata brevemente.
Il sistema è composto da un motore servo, un harmonic drive avente rapporto di trasmis-
sione 50:1, e un carico inerziale. Per la misura dei vari stati del sistema vengono usati più
sensori:
 la posizione del motore viene monitorata da un encoder rotazionale (risoluzione pari a
0, 0045°);
 la posizione del carico viene misurata grazie ad un encoder rotazionale a laser (risoluzione
pari a 0, 0018°);
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 la coppia viene misurata con un sensore di coppia rotativo.
Figura 2.3: Andamento tipico dell'errore cinematico
In ﬁgura 2.4 si può vedere una foto del sistema, che come si può notare, era disposto
verticalmente. In questo modo si evitavano gli errori di assemblaggio causati dall'eventuale
deﬂessione prodotta dalla gravità.
Come si può osservare dall'andamento dell'errore cinematico di ﬁgura 2.3, è presente un'ar-
monica base di frequenza doppia rispetto alla rotazione del Wave Generator, e inoltre sono
presenti delle componenti di errore con frequenze maggiori.
L'errore cinematico, anche se di piccola entità (pochi centesimi di grado), è periodico e
agisce come un eccitatore, e quindi ha eﬀetti di vibrazione indesiderati. Queste vibrazioni
diventano dominanti alle alte velocità, specialmente in corrispondenza delle frequenze di riso-
nanza, e fungono da dissipatori di energia. In particolare le vibrazioni producono consistenti
perdite di coppia, e ﬂuttuazioni della velocità di output [4], che ovviamente peggiorano la
precisione sul posizionamento dei componenti. Quindi l'errore cinematico, in combinazione
con l'attrito non lineare e con gli eﬀetti della cedevolezza, gioca un ruolo importante sulle
prestazioni della trasmissione.
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Figura 2.4: Foto dell'apparato di test utilizzato da Hejny e Ghorbel
In letteratura ci sono ancora molte lacune riguardo la comprensione del meccanismo re-
sponsabile dell'errore cinematico. Per prima cosa, l'origine dell'errore cinematico non è nota
perfettamente. Vari studiosi hanno proposto varie teorie; ad esempio Emel'yanov et al. [5]
ha sviluppato un'analisi matematica riguardante le cause dell'errore cinematico, e ha concluso
che l'errore è dovuto a imperfezioni di assemblaggio e ﬁsiche dei tre principali componenti di
un harmonic drive.
Hsia [6] e Ramson [7] proposero che gli errori cinematici fossero dovuti alla deformazione
del Flexspline, una volta montato sul Wave Generator, prendendone la forma. Inoltre Hsia [8]
ha mostrato che l'errore cinematico è il risultato degli stessi principi operativi dell'harmonic
drive, indipendentemente dagli errori di assemblaggio, anche se in questa trattazione non è
stata presa in considerazione la deformazione del Flexspline.
Tutti concordano però che l'errore di posizione è inﬂuenzato anche dalle condizioni am-
bientali.
Un interessante studio è stato portato avanti da Ghorbel e Gandhi [9], che hanno decompo-
sto l'errore cinematico in una componente pura, e in una componente dovuta alla cedevolezza
torsionale del sistema.
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2.3.1.1 Decomposizione dell'errore cinematico
L'andamento dell'errore cinematico può variare a seconda dell'harmonic drive con il quale
vengono eseguite le prove. Molti dei fattori che inﬂuenzano l'errore cinematico non sono stati
studiati a fondo nella letteratura scientiﬁca, e viene generalmente accettato che l'errore ha una
componente fondamentale che si veriﬁca due volte per giro del Wave Generator. Ghorbel e
Gandhi [9] hanno stabilito che l'errore è composto da due principali contributi: θ˜P e θ˜S . La
prima, θ˜P , è la componente base, che prende il nome di errore cinematico "puro", derivan-
te dalla struttura propria dell'harmonic drive; la seconda componente, θ˜S , è principalmente
causata della rigidezza della struttura.
Ciò implica che, quando l'harmonic drive è in movimento, si genera un moto relativo tra
l'input (Wave Generator) e l'output (Flexspline).
In deﬁnitiva l'errore cinematico può essere decomposto come segue:
θ˜ = θ˜P + θ˜S
Componente base
Figura 2.5: Misure sperimentali della componente base dell'errore cinematico
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Per ottenere l'errore cinematico puro, è necessario eﬀettuare esperimenti a velocità molto
basse, per evitare le vibrazioni, dovute alla cedevolezza della struttura dell'harmonic drive.
La velocità ottimale con cui eseguire queste prove può variare da riduttore a riduttore, perché
dipende dalla rigidezza del sistema, e viene determinata sperimentalmente.
In particolare si parte da una certa velocità, e via via la si riduce ﬁnché l'andamento armo-
nico dell'errore cinematico non presenta variazioni signiﬁcanti. Come si può vedere dalla ﬁgura
2.5, l'andamento dell'errore cinematico consiste in una funzione armonica, con frequenza dop-
pia rispetto alla rotazione di input. L'origine dell'errore cinematico risiede nelle inaccuratezze
di assemblaggio del sistema, come indicato da Emel'yanov et al. [10].
La piccola ampiezza e l'alta frequenza si ritiene abbiano luogo a causa degli errori di
posizionamento dei denti. Il lieve disallineamento del Circular Spline, dovuto a errori di
montaggio e/o alla ﬂessione dell'albero porterebbe i denti del Flexspline a muoversi più in
profondità nel Circular Spline sul lato dell'asse maggiore dell'ellisse del Wave Generator (Depth
A), rispetto al lato opposto (Depth B), come mostrato in ﬁgura 2.6.
Figura 2.6: Meccanismo di innesco dell'errore cinematico a causa di errori di assemblaggio
Una maggiore profondità di ingranamento su un lato fa sì che un carico venga movimentato
più velocemente quando il Wave Generator attraversa quel lato (angolo θ1 = 90° in ﬁg.2.6),
che a sua volta corrisponde ad una pendenza negativa della curva rappresentante l'errore
cinematico (ﬁg.2.5). Durante i successivi 90 gradi di rotazione del Wave Generator, il carico
risulta in ritardo rispetto al motore, producendo una pendenza positiva nella curva dell'errore
cinematico. Questo rappresenta il meccanismo di base del veriﬁcarsi dell'andamento armonico
dell'errore cinematico basato sugli errori di montaggio.
CAPITOLO 2. HARMONIC DRIVE 19
Componente indotta dalla rigidezza dell'harmonic drive
Per giustiﬁcare questo argomento, è necessario sviluppare un modello dinamico del sistema
harmonic drive, che tiene in considerazione l'errore cinematico puro e di quello dovuto alla
cedevolezza del sistema. Le misure sperimentali dell'errore cinematico sono state comparate da
Ghorbel e Gandhi [9] con il proﬁlo generato da delle simulazioni, ottenendo dei buoni risultati,
in particolare confermando l'ipotesi iniziale di decomposizione dell'errore in due contributi.
Gli autori, per sviluppare un modello matematico dinamico, hanno schematizzato l'appa-
rato di test raﬃgurato in ﬁgura 2.4.
Figura 2.7: Schematizzazione dell'apparato di test per harmonic drive
La ﬁgura 2.7 illustra i parametri del sistema, i cui valori sono riportati in tabella 2.1.
Tabella 2.1: Parametri del sistema dinamico usato per la simulazione
PARAMETRI SIMBOLO V ALORE
Inerzia del motore Jmotor 2.9× 10−4 Kg ·m2
Inerzia del Wave Generator Jl 1.6× 10−4Kg ·m2
Inerzia del carico Jload 5.0× 10−2Kg ·m2
Smorzamento del motore Bmotor 1.7× 10−4N ·m/s
Smorzamento del Wave Generator Bl 1.3× 10−5N ·m/s
Smorzamento del carico Bload 5.0× 10−4N ·m/s
Rapporto di trasmissione N 50
Rigidezza della molla K 7160N ·m/rad
Per tenere conto degli eﬀetti della cedevolezza, si assume che la molla torsionale tra input
e output sia caratterizzata da un coeﬃciente di rigidezza costante.
L'energia cinetica del sistema viene calcolata considerando i contributi di energia dovuti
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dove si è indicato con Jm e Jl i momenti di inerzia concentrati rispettivamente dal lato
motore e dal lato carico, mentre con θm e θl le coordinate generalizzate del motore e del carico.





dove Kσ è la coppia resistente per una rotazione σ. Il limite inferiore dell'integrale pren-
de in considerazione la componente base dell'errore cinematico θ˜P , che è indipendente dalla
posizione del motore θm.
Lo smorzamento viscoso nel sistema può essere classiﬁcato in tre categorie:
1. smorzamento dal lato motore Bm e dal lato carico Bl, che sono dovuti ai cuscinetti
nel lato motore e carico e al disallineamento dell'accoppiamento non rigido tra i vari
componenti;
2. smorzamentoBml, che tiene conto della resistenza al moto che incontra il Wave Generator
nel Flexspline;
3. smorzamento Bsp, che si combina con la rigidità del dispositivo.























































































































Nelle equazioni dinamiche del sistema appena trovate, la componente pura dell'errore ci-
nematico θ˜P e la sua derivata
˙˜
θP , devono essere note esplicitamente ad ogni istante di tempo.
Si rende quindi necessario trovare un'espressione di θ˜P che sia funzione della coordinata an-





















θ˜ (θm) sin (nθm) dθm
Le costanti an e bn vengono determinate dai dati sperimentali.
Sorge adesso il problema di dove fermarsi con lo sviluppo di Fourier. Utilizzando questa
approssimazione sul proﬁlo sperimentale, la ﬁgura 2.8 mostra l'errore quadratico medio1 in
funzione del numero di termini della serie di Fourier. Si può osservare che quindici (15)
termini sono suﬃcienti per avvicinare il modello ai dati sperimentali.
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Figura 2.8: Errore quadratico medio tra i proﬁli simulato e sperimentale
Il maggiore risultato di questa analisi è illustrato in ﬁgura 2.9, che mostra il tipico pro-
ﬁlo dell'errore cinematico ottenuto per via sperimentale (linea tratteggiata), confrontato con
l'andamento ottenuto per mezzo delle equazioni del moto prima trovate.
Figura 2.9: Tipico proﬁlo dell'errore cinematico
La ﬁgura 2.10 invece mostra la componente di errore cinematico pura (a) e quella dovuta
alla rigidezza della struttura (b), con la possibilità di eseguire il confronto tra dati sperimentali
e simulati (linea tratteggiata per i dati sperimentali, quella continua per i dati simulati).
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Figura 2.10: Componente di errore dovuta alla rigidezza dell'harmonic drive
2.3.1.2 Fattori che inﬂuenzano l'errore cinematico
Dipendenza dal carico La procedura per gli esperimenti è simile a quella studiata per
ricavare la componente base dell'errore θ˜P , con la diﬀerenza che in questo caso all'albero di
output dell'harmonic drive viene esercitato un carico torsionale. E' stato osservato che con un
carico crescente, l'ampiezza dell'errore cinematico decresce.
La ﬁgura 2.11 riporta l'andamento dell'errore cinematico al variare del carico. Si vede che
l'ampiezza dell'errore è molto sensibile al carico, soprattutto alle variazioni su carichi bassi.
Per alti valori di carico invece, l'errore cinematico tende ad un valore costante.
Figura 2.11: Dipendenza dal carico dell'errore cinematico
La sensibilità dell'errore cinematico al carico applicato complica ulteriormente il problema
di caratterizzare e modellare l'errore cinematico stesso. Questo è il motivo per cui in una
tipica traiettoria di moto, la componente pura dell'errore è variabile. Di conseguenza, si dice
che essa non è stazionaria.
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Dipendenza dall'assemblaggio del sistema La profondità di penetrazione del Wave Ge-
nerator nel Flexspline (vedi ﬁg. 2.6) rappresenta il fattore più importante che inﬂuenza l'errore
cinematico.
Figura 2.12: Dipendenza dall'assemblaggio dell'errore cinematico
Sono stati eseguiti esperimenti per studiare la dipendenza dell'errore cinematico dal carico
applicato, variando la profondità di penetrazione attraverso il ri-assemblaggio dell'harmonic
drive. La ﬁgura 2.12 mostra che per carichi bassi, l'ampiezza dell'errore decresce all'aumentare
della profondità. Ciò porterebbe a pensare che per ridurre l'errore cinematico ci si debba
portare ad una profondità di penetrazione massima. Cosi facendo però si andrebbe incontro
ad altri problemi: infatti aumenterebbe la superﬁcie di contatto tra i denti, il ché si tradurrebbe
in un aumento dell'usura dei denti stessi.
Per bassi carichi torsionali, maggiore è la profondità di penetrazione, minore è la velocità
di diminuzione dell'ampiezza dell'errore cinematico. Ciò potrebbe essere attribuito ad un
aumento di precarico sul sistema, a causa della maggiore profondità di penetrazione.
Dopo poi un certo carico critico, che nel caso rappresentato in ﬁgura 2.12 è di 7.5 Nm, l'am-
piezza dell'errore cinematico per tutte le profondità di penetrazione mostra la stessa ampiezza
circa costante.
Dipendenza dalla velocità angolare Per basse velocità di rotazione (120 rpm) si osserva
un'ottima corrispondenza tra i valori sperimentali, e quelli derivanti dal modello (ﬁg.2.13 (a)).
Per alte velocità invece, la corrispondenza inizia a scemare, soprattutto a causa dell'attrito
(ﬁg.2.13 (b)).
All'aumentare della velocità, la componente di errore "pura" agisce come un eccitatore che
induce vibrazioni con una frequenza di eccitazione che è pari a due volte quella della velocità
del motore di input. Quindi gli eﬀetti dinamici, che generano variazioni nella posizione di
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output, velocità, accelerazione, sono molto maggiori rispetto al caso di velocità di rotazione
bassa. Di conseguenza, la componente di errore cinematico dovuta alla cedevolezza del sistema
è quella dominante. Ad alte velocità, quindi si può osservare una maggiore discrepanza tra
gli andamenti dell'errore cinematico ottenuti per via sperimentale e da modello. Ciò è dovuto
da un lato all'attrito non tenuto conto dal modello, e dall'altro al possibile cambiamento
nell'andamento della componente pura dell'errore cinematico (ﬁg.2.13 (c)).
Aumentando ulteriormente la velocità, il sistema è sensibile a carichi torsionali, provocati
nel caso di elevate velocità dagli alti carichi dinamici.
Figura 2.13: Dipendenza dalla velocità angolare dell'errore cinematico
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2.3.2 Rigidezza torsionale
In condizioni ideali, una trasmissione con harmonic drive verrebbe trattata come un riduttore
perfettamente rigido. Tuttavia, a causa della rigidezza torsionale non inﬁnita degli harmonic
drive, per deﬁnire un modello accurato, è necessaria una comprensione più completa di ciò che
accade durante la trasmissione.
La rigidezza di un harmonic drive viene comunemente misurata bloccando il Wave Gene-
rator, e misurando la rotazione dell'output una volta che su di esso viene applicato un certo
carico ovviamente noto2. La curva tipica che rappresenta la rigidezza dell'harmonic drive,
caricato in entrambe le direzioni, è riportata in ﬁgura 2.14.
Figura 2.14: Tipico andamento della rigidezza di un harmonic drive
Questa immagine illustra due importanti proprietà riguardo la cedevolezza degli harmonic
drive:
1. rigidezza crescente con lo spostamento;
2. perdite per attrito.
Il fenomeno di isteresi è quindi il risultato dell'eﬀetto combinato della rigidezza non lineare del
Flexspline, e dell'attrito. E' stato dimostrato da Tuttle [4] anche dal punto di vista matematico
che aumentando il carico, aumenta la non linearità nella curva di rigidezza.
Diversi ricercatori si sono occupati di questa tematica.
Hashimoto et al.[12] mostrano che la deformazione del Flexspline rappresenta la causa
principale della cedevolezza del sistema. Altri ricercatori invece sostengono che la zona di
ingranamento dei denti rappresenti l'intero fenomeno di cedevolezza dell'harmonic drive, così
come la sua capacità di coppia [13].
2La curva della rigidezza può essere misurata anche bloccando l'output, ad esempio il Flexspline, e si misura
la rotazione dell'input.
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Margulis et al. [14] considera invece la deformazione del Wave Generator il fattore essen-
ziale e dominante della cedevolezza.
Tuttle [4] ha scoperto inoltre che le misurazioni sperimentali della rigidezza degli harmonic
drive sono sorprendentemente mutevoli, e dipendenti in particolare dall'assemblaggio e dalle
condizioni operative.
Dato che non è presente gioco negli accoppiamenti all'interno di un harmonic drive, secondo
Tuttle questa isteresi può essere attribuita ad una combinazione di attrito statico (Coulom-
biano) e di bassi livelli di rigidezza per basse coppie applicate. Quest'ultimo fenomeno prende
il nome di "soft wind-up", che può manifestarsi a volte come presenza di gioco.
Altri tipi di test possono essere eseguiti per mostrare qualitativamente come la rigidezza
vari al variare dell'ambiente in cui si trova a lavorare, e dalle condizioni operative. A tale
scopo è stata usata una stazione di test simile a quella di ﬁgura 2.4 [4], e sono stati collezionati
dati relativi a diﬀerenti precarichi, e a diverse orientazioni del Wave Generator.
La ﬁgura 2.15 mostra tre curve di rigidezza collezionate da Tuttle con l'asse maggiore del
Wave Generator bloccato in diﬀerenti posizioni rispetto al Circular Spline. Si vede che possono
venir misurate variazioni di rigidezza maggiori del 25%.
Figura 2.15: Andamento della rigidezza in funzione delle diverse orientazioni
La ﬁgura 2.16 invece mostra tre diﬀerenti curve di rigidezza, collezionate per diversi pre-
carichi tra i denti dell'ingranaggio (vedi ﬁg. 2.6). L'alto precarico corrisponde al caso in
cui il Wave Generator viene spinto nella Flexspline alla massima profondità, mentre il basso
precarico corrisponde al Wave Generator alla minima profondità.
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Figura 2.16: Andamento della rigidezza in funzione dei diversi precarichi
I fattori che inﬂuenzano le misurazioni di rigidezza sono quindi, secondo Tuttle, il precarico
e l'orientazione dell'input.
Se il Wave Generator di un harmonic drive viene ruotato manualmente, la coppia richiesta
per la trasmissione del moto varia notevolmente durate una rotazione. Questa coppia ciclica
ha la tendenza a ruotare il Wave Generator verso orientazioni preferite una volta rimosso
il carico. Questo fenomeno, chiamato diametral ﬂexibility, agisce sull'input dell'harmonic
drive a causa degli errori di costruzione e assemblaggio del Wave Generator e del Flexspline.
Per la maggior parte delle applicazioni, questa coppia ciclica è molto minore della coppia
operativa dell'harmonic drive, e può quindi essere ignorata. Tuttavia in alcune applicazioni,
specialmente alle basse velocità, la presenza di questa coppia ciclica comporta variazioni della
velocità rotazionale, ad una frequenza di due volte ogni rotazione di input. Di conseguenza,
per migliorare la performance di un modello dinamico, può essere inclusa una funzione di
coppia sinusoidale, in modo da replicare l'eﬀetto dell'input diametral ﬂexibility.
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Dhaouadhi et al [15] hanno invece mostrato l'andamento della rigidezza (ﬁg.2.17) al variare
dell'ampiezza dello spostamento angolare imposto del Wave Generator.
Figura 2.17: Andamento della rigidezza in funzione dello spostamento angolare
Per quanto riguarda i modelli matematici proposti, la maggior parte dei ricercatori, ad
esempio Seyﬀerth [16] e Tuttle [4], sostengono che un'approssimazione cubica può accurata-
mente catturare la forma della curva di rigidezza ottenuta:
f(θ) = c1θ + c3θ
3
con c1 e c3 costanti positive.
Dhaouadhi, insieme a Ghorbel, hanno proposto un modello matematico basato su delle
equazioni diﬀerenziali in grado di rappresentare il fenomeno di isteresi che si ottiene dall'eﬀet-
to combinato della rigidezza non lineare del Flexspline e dell'attrito. La rappresentazione del
fenomeno di isteresi attraverso le equazioni diﬀerenziali ben poste è un utile approccio per de-
scrivere l'intero sistema dell'harmonic drive. Questo approccio proposto usa anche il concetto
di ereditarietà per rappresentare il comportamento di un harmonic drive: un fenomeno non
dipende solo dallo stato attuale del sistema, ma anche da tutti i precedenti stati attraverso i
quali il sistema è passato.
La relazione tra la coppia T e il corrispondente spostamento angolare θ attraverso il
Flexspline è di norma deﬁnita dalla equazione non lineare seguente
T = f (θ)
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dove f = m1θ +m3θ3 +m5θ5 è la curva di rigidezza, che dipende dalle caratteristiche del
Flexspline. Quando si tiene conto del fenomeno di ereditarietà, la questione è più complicata,
e porta a equazioni integro-diﬀerenziali. Se θ (τ) denota lo spostamento all'istante τ , segue
che per trovare la coppia T (t) al tempo t, si deve necessariamente aggiungere alla relazione
f (θ) un termine correttivo che tenga conto dei valori di θ precedenti al tempo τ :
z = F [θ, t]
Per ogni possibile valore di θ, ci sono più possibili valori di F , che dipendono dalla sequenza
di eventi che θ ha passato. L'equazione coppia-spostamento assume dunque la seguente forma:
T = f (θ) + z
con
z = F [θ, t] =
tˆ
−∞
φ (t, τ) θ (τ) dτ
dove φ(t, τ) è la funzione di ereditarietà. Se poi si suppone che gli eﬀetti della funzione di
ereditarietà prima di t = t0 siano trascurabili, si può scrivere:
T = f (θ) +
tˆ
t0
φ (t, τ) θ (τ) dτ
Dhaouadhi et al [15] e Ghorbel insieme a Gandhi [17] hanno mostrato come ricavare i
singoli termini dell'equazione precedente.






con A e α costanti positive.
Questo modello rappresenta accuratamente il comportamento dinamico di un harmonic
drive, dove la coppia attraverso il Flexspline è suddivisa in una componente di rigidezza f (θ)
e in una di attrito z
∣∣dθ
dt
∣∣, la quale prende in considerazione l'intera storia di carico ﬁno al
tempo t.
Un modello dinamico che tiene conto degli eﬀetti di isteresi è descritto dalle seguenti
equazioni diﬀerenziali:
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+ τl = 0
dove θm e θl rappresentano rispettivamente la posizione angolare del motore e del carico,





rappresenta la coppia di isteresi nell'harmonic drive, e θ = θm/N − θl.
τm è la coppia di attrito dal lato motore, mentre τl è la coppia di carico sull'output.






Quando l'output dell'harmonic drive è bloccato, quindi con θl = 0, il modello precedente
diventa:





dove J = N2Jm, B = N2Bm e τn = N (τm − τf ).
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2.3.3 Perdite per attrito
L'attrito costituisce un problema serio per la precisione di posizione. L'attrito negli harmonic
drive produce eﬀetti dinamici non lineari, specialmente alle basse velocità e quando c'è un
inversione del moto. Un'addizionale peculiarità dell'attrito per gli harmonic drive è la sua pe-
riodica dipendenza dalla posizione del motore (o del Wave Generator), e anche dalla posizione
del carico (o del Circular Spline).
L'attrito negli harmonic drive è molto complicato ed ha una grande inﬂuenza sulla posizione
dei vari componenti.
I modelli sull'attrito negli harmonic drive presenti in letteratura risultano una combina-
zione di attrito Coulombiano e viscoso. Tuttavia, anche l'attrito dinamico comporta altri
fenomeni non lineari, che includono l'eﬀetto di Dahl, e l'eﬀetto di Stribeck [20], che devono
essere considerati in un accurato modello di attrito.
Infatti dalla ﬁgura 2.18 si può vedere come l'attrito non sia costante al variare della velo-
cità e della posizione del motore dell'harmonic drive. Dunque i modelli basati solamente su
attrito Coulombiano e viscoso non sono suﬃcienti per modellare accuratamente l'attrito in un
harmonic drive.
Figura 2.18: Coppia di attrito al variare della posizione del motore e della velocità
La ﬁgura 2.18 mostra come varia la coppia in input in funzione della posizione del motore, a
diﬀerenti velocità medie. Si osserva che la coppia varia periodicamente se si cambia la posizione
del motore. In generale questa coppia di ingresso riﬂette gli eﬀetti di isteresi e attrito.
Una completa caratterizzazione dell'attrito viene portata avanti usando il modello cosid-
detto LuGre [21], dai ricercatori che lo hanno studiato: Lund e Grenobel. Questo modello
riesce a catturare tutti questi eﬀetti dinamici molto bene. Tutti i ricercatori che si sono oc-
cupati di problemi di attrito negli harmonic drive hanno fatto ricorso al modello di attrito di
LuGre.
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Il modello di attrito proposto da Ghorbel e Gandhi [18] si basa sulla seguente relazione:
Tf = Ff + Tfrp
dove si è indicato con Tf la coppia di attrito totale, Ff rappresenta l'attrito medio, e Tf rp
un termine che dipende dalla posizione.
Si rimanda al lavoro svolto da Ghorbel e Gandhi [18] per la comprensione di tutti i termini
dell'equazione precedente.
Altri ricercatori si sono occupati dell'importante tematica dell'attrito sugli harmonic drive.
Ad esempio Li Gang-jun e Chen Song-ming [19] hanno modellato un harmonic drive con due
masse connesse attraverso una molla:
dove Jm rappresenta l'inerzia del motore e del Wave Generator, Jl è l'inerzia del Flexspline
e del carico . La ﬂessibilità dell'harmonic drive gioca un ruolo signiﬁcante nella dinamica del
sistema, e viene modellata attraverso una molla torsionale, che produce una coppia Ts.
Le varie misure sperimentali eseguite da Li Gang-jun e Chen Song-ming confermano che
l'attrito in un harmonic drive è dipendente dalla posizione, e varia periodicamente con periodo
2pi. L'attrito può quindi essere modellato attraverso una componente media, e una variabile.
L'attrito medio può essere modellato come una curva parabolica, mentre la parte periodica
come una serie di Fourier. Sarà presente anche un eﬀetto viscoso, modellato con un coeﬃciente
viscoso, il quale viene moltiplicato per la velocità del motore.
L'attrito medio di Coulomb è simulato con un polinomio del secondo ordine:
fmedia = s1q
2
m + s2qm + s3
dove si è indicato con qm la posizione angolare del motore, mentre con s1, s2 e s3 dei
coeﬃcienti ricavabili per via sperimentale, e che variano a seconda del tipo di harmonic drive
e dal suo utilizzo [19].
Per quanto riguarda la parte variabile, l'attrito può essere espresso come:







[akcos (kqm) + bksin (kqm)]












fvar (qm) sin (kqm) dqm
L'attrito Coulombiano è dato quindi dalla somma dei termini medio e variabile:
f = s1q
2






[akcos (kqm) + bksin (kqm)]
Dalle loro misurazioni eﬀettuate, è risultato essere presente anche una tendenza viscosa
nel sistema:
fvisc = bmq˙m +B
con bm e B costanti che dipendono dal problema.
Si può assumere che il coeﬃciente viscoso bm sia il solito per diﬀerenti posizioni. Questa
assunzione è ragionevole in quanto le condizioni che modiﬁcano il coeﬃciente viscoso, come la
lubriﬁcazione, sono le stesse per diﬀerenti posizioni.
Sulla base del modello proposto da Li Gang-jun e Chen Song-ming [19], in ﬁgura 2.19 si
può vedere che si comporta abbastanza bene rispetto alle rilevazioni sperimentali.
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Figura 2.19: Andamento dell'attrito in funzione della posizione del motore
Capitolo 3
Progettazione
In questo capitolo, verranno fornite indicazioni tecniche dettagliate sul progetto di un harmonic
drive, con riferimento alle informazioni fornite dal costruttore a cui faremo riferimento, ossia
Harmonic Drive AG.
3.1 Dimensionamento dei riduttori
Nella scelta di un riduttore occorre tener presente sia i requisiti di coppia che di rigidezza.
Mentre, per esempio, nelle applicazioni in robotica sono le coppie necessarie a determinare
le dimensioni del riduttore, nel settore delle macchine utensili spesso il fattore decisivo è la
rigidezza torsionale. Pertanto si ritiene opportuno prendere in considerazione entrambi i criteri,
come si può vedere nello schema di ﬁgura 3.1.
36
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Figura 3.1: Schema di dimensionamento di un riduttore harmonic drive
3.1.1 Dimensionamento in base alla coppia richiesta
I dati relativi all'uscita riportati in tabella 3.1 fanno riferimento ad un esempio di ciclo di vita
di un harmonic drive, riportato nella ﬁgura seguente.
Tabella 3.1: Dati relativi all'uscita
coppie T1...Tn [N ·m]
varie fasi di ciclo t1...tn [s]
durata della pausa ciclo tp [s]
velocità in uscita n1...nn [rpm]
Arresto d'emergenza/Coppia di picco istantanea Tk [N ·m]
velocità d'uscita nk [rpm]
durata tk [s]
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La coppia nominale TN (vedi tab.3.2) è la coppia di riferimento che si adopera per il calcolo
della durata della vita del riduttore. In presenza di sollecitazione dovuta alla coppia nominale
alla rispettiva velocità nominale, il riduttore avrà una durata media di vita pari a L50. La
suddetta coppia di riferimento normalmente non si utilizza per il dimensionamento.
Tabella 3.2: Parziale di una tabella riportante i dati tecnici di una tipologia di harmonic drive
Come prima cosa, si calcola il carico limite 1, ossia si esegue il calcolo della coppia media
sull'uscita Tav, e lo si confronta con il limite della coppia nominale media TA, ricavabile dai
cataloghi per un determinato harmonic drive:
Tav =
3
√∣∣n1 · T 31 ∣∣ t1 + ∣∣n2 · T 32 ∣∣ t2 + .....+ |nn · T 3n | tn
|n1| t1 + |n2| t2 + .....+ |nn| tn
Se Tav > TA si deve necessariamente scegliere un harmonic drive di taglia maggiore. In
caso contrario (Tav ≤ TA), si procede al calcolo della velocità media in uscita e di conseguenza
anche quella in entrata (conoscendo il rapporto di riduzione N):
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nout,av =
|n1| t1 + |n2| t2 + .....+ |nn| tn
t1 + t2 + ....+ tn + tp
e nin,av = N · nout,av.
Si calcola adesso la velocità massima di ingresso al riduttore1, che deve essere minore o
uguale alla velocità massima consentita in ingresso, ricavabile dalla tabella sui dati nominali
da catalogo (vedi tab. 3.2).
nin,max = nout,max ·N ≤ velocita` massima di ingresso al riduttore
Si deve calcolare anche la velocità media consentita in entrata, la quale come prima deve
essere minore o uguale al limite massimo della velocità media in ingresso al riduttore, anche
questa ricavabile dalle stesse tabelle.
nin,av ≤ limite massimo della velocita` media in ingresso al riduttore
Si possono deﬁnire anche altri limiti di carico:
 carico limite 2: Tmax ≤ TR;
 carico limite 3: Tk ≤ TM ;
dove con TR si indica la coppia massima consentita in uscita al riduttore, sia in accelerazione
che in decelerazione (massima coppia di picco ripetitiva), mentre con TM la massima coppia
di picco istantanea, ad esempio in caso di arresto d'emergenza o di collisione del riduttore.
Ovviamente per Tmax si intende la coppia massima di funzionamento, mentre Tk indica la
coppia di picco istantanea, maggiore di Tmax, a cui può essere sottoposto l'harmonic drive. La
coppia TR può essere presa a riferimento in cicli che diano come risultante una coppia media
Tav ≤ TA, mentre la coppia TM è valida per un numero limitato di giri del Wave Generator,
per cui può essere applicata con limitazioni. Eccedendo la coppia TM si può avere sgranamento
dei denti del Flexspline nel Circular Spline. Si capisce quindi che in tal caso aumenta l'attrito,
l'usura, e le perdite di eﬃcienza.
L'intensità e la frequenza con cui si presentano tali coppie di picco devono essere mantenute
al livello più basso possibile. E' possibile ricavare il numero consentito di arresti in emergenza
come:
1Nel nostro caso, la velocità massima consentita in ingresso si ricava dalla conoscenza della velocità massima
desiderata in output, che dai dati stimati, è di 7.1 rad/s, quindi 67.8 rpm. Considerando un certo harmonic
drive si ricava, sulla base del rapporto di trasmissione, la velocità massima consentita in ingresso. Ad esempio
per N = 80, si ha che nin,max = nout,max ·N = 67.8 · 80 = 5424 rpm.
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Nk,max =
104
2 nk60 N · tk
Come ultima analisi, si calcola la durata di vita operativa dell'harmonic drive in esame
(vedi anche il paragrafo 3.2.1 a pagina 44) , come:







dove si è indicato con:
 L50: vita operativa di un harmonic drive con aﬃdabilità del 50%;
 Ln: vedi tabella 3.4 a pagina 44;
 nin,nom: velocità nominale di 2000 giri al minuto.
3.1.2 Dimensionamento in base alla rigidezza
Applicazione fn[Hz]
Tavole girevoli a basse velocità, robot per saldatura (non al laser) con asse
≥ 4principale rotante a basse velocità, tavole orientabili e per saldatura rotanti a
basse velocità, assi di robot gantry
Assi di base dei robot con bracci articolati, assi delle mani di robot con bracci
≥ 8articolati, con bassi requisiti di dinamicità, cambi utensili, magazzini utensili,
assi di rotazione e di posizionamento in apparecchi medicali e strumenti di misurazione
Applicazioni standard nell'ingegneria meccanica, assi di rotazione, cambi pallet, cambi
≥ 15e magazzini utensili altamente dinamici, assi delle mani dei robot con bracci articolati, robot
scara, robot gantry, robot per lucidatura, manipolatori dinamici per saldatura, assi di base
dei robot per saldatura (laser), assi di rotazione e di posizionamento di apparecchi medicali
Assi B/C in rettiﬁcatrici a 5 assi, assi delle mani di robot per saldatura (al laser), teste ≥ 20
portafresa per la lavorazione della plastica
Assi C in torni, teste portafresa per la lavorazione di metalli leggeri o del legno ≥ 25
Teste portafresa per la lavorazione del legno (legno duro, ecc.) ≥ 30
Assi C in torni ≥ 35
Teste portafresa per la lavorazione dei metalli, assi B in centri di tornitura e fresatura per la ≥ 40
lavorazione del metallo
Teste portafresa per la lavorazione del metallo, assi B in centri di tornitura e fresatura ≥ 50
per la lavorazione del metallo per superﬁci di qualità superiore
Teste portafresa per la lavorazione del metallo per superﬁci di massima qualità ≥ 60
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Oltre alla procedura di scelta di un harmonic drive in base della coppia, occorre tenere in
considerazione anche la metodologia di selezione in base alla sua rigidezza. I valori riportati
nella tabella seguente sono valori di riferimento per le frequenze di risonanza consigliate dal
costruttore [11] per le singole applicazioni:
Dati per la progettazione:









 fn: frequenza di risonanza [Hz];
 K1: rigidezza torsionale del riduttore [Nm/rad] (vedi sez. 3.5 a pagina 50, e in particolare
la tab.3.9);
 J : momento di inerzia di massa [Kg ·m2].
La relazione precedente consente di calcolare la frequenza di risonanza in uscita sulla base
della rigidità torsionale K1 del riduttore e del momento di inerzia di massa. La frequenza
calcolata dovrebbe poi corrispondere al valore indicato nella tabella precedente. All'aumentare
del momento di inerzia del carico, aumenta anche l'inﬂuenza dell'applicazione sulla scelta del
riduttore. Se il momento di inerzia di massa del carico è 0, l'applicazione non ha alcuna
inﬂuenza numerica sulla scelta del riduttore.
La velocità critica nn in ingresso (lato motore) può essere calcolata con la formula seguente:
nn = fn · 30
Durante il funzionamento la velocità critica calcolata dovrebbe essere superata rapidamen-
te. Ciò è possibile selezionando un rapporto di riduzione adeguato. In alternativa si può
scegliere un riduttore di rigidità tale da portare la velocità critica risultante dal calcolo al di
fuori della gamma di velocità di funzionamento richiesta.
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3.2 Wave Generator
La ﬁgura 3.2 mostra un Wave Generator standard, dotato di giunto Oldham (vedi appendi-
ce A.3 a pagina 135):
Figura 3.2: Wave Generator standard
dove:
1. gabbia degli elementi volventi;
2. elementi volventi del cuscinetto;
3. elemento ellittico del Wave Generator;
4. inserto;
5. rondella distanziale;
6. anello di sicurezza;
7. mozzo del Wave Generator.
Ad eccezione della serie CSD, tutti i riduttori Harmonic Drive, nella gamma di taglie dalle 8
alla 100, sono dotati di un giunto Oldham che consente di compensare gli eventuali errori di
eccentricità dell'albero motore in ingresso.
Se occorre un Wave Generator con mozzo di diametro maggiore, oppure un accoppiamento
all'ingresso totalmente privo di gioco, è possibile rimuovere il giunto di Oldham, collegando
direttamente l'albero motore al Wave Generator. Con questa conﬁgurazione, denominata
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Solid Wave Generator, si può allargare o dentare il foro centrale per consentire l'impiego di
un albero cavo o di un albero dentato.
Forze assiali agenti sul Wave Generator
Qualora un riduttore Harmonic Drive sia impiegato come riduttore di velocità, la deformazione
del Flexspline genera una forza assiale che agisce sul Wave Generator in direzione del diafram-
ma del Flexspline (vedi ﬁg. 3.3). Nel caso di un harmonic drive impiegato come moltiplicatore
di velocità, la forza assiale agisce in direzione opposta. In ogni caso occorre assorbire la forza
assiale mediante l'albero d'ingresso, ossia l'albero motore. Il Wave Generator deve pertanto
essere ﬁssato in direzione assiale sull'albero d'ingresso.
Figura 3.3: Forze assiali agenti sul Wave Generator
Nel caso invece di harmonic drive completi unità, che vedremo nel dettaglio nei paragraﬁ
successivi, la forza assiale viene assorbita internamente.
La forza assiale varia con il rapporto di riduzione. Nella tabella seguente vengono riportati
vari casi:
Rapporto di riduzione = 30 FAX = 2 TD µ tan32°
Rapporto di riduzione = 50 FAX = 2 TD µ tan30°+ 2µPF
Rapporto di riduzione = 80-120 FAX = 2 TD µ tan20°+ 2µPF
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dove si è indicato con:
 FAX : la forza assiale [N];
 D: (Taglia)× 0.00254 [m];
 T : coppia di uscita [Nm];
 µ = 0.07: coeﬃciente di attrito
 2µPF : forza addizionale (solo per gli Harmonic Drive CSD) [N] ricavabile da opportune
tabelle [11, pag. 480].
3.2.1 Vita del cuscinetto a sfere del Wave Generator
Il calcolo della durata del riduttore si eﬀettua sulla base della vita media del cuscinetto a
sfere del Wave Generator. Le coppie nominali, indicate sulle tabelle fornite dai costruttori, ad
esempio la tabella 3.2 valida per gli harmonic drive della serie HFUC, si basano sulla durata









 nN : velocità nominale in entrata [rpm];
 nin,av: velocità media in entrata [rpm];
 TN : coppia nominale in uscita [Nm];
 Tav: coppia media all'uscita [Nm];
 Ln ricavabile dai cataloghi, ad esempio come nella tabella 3.4.
Tabella 3.4: Vita operativa Ln per le varie serie di harmonic drive
Serie Harmonic Drive Ln [h]
CSG, SHG 50000
HFUC, HFUS, CSD, CPU, CSF 35000
PMG 15000
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Mediante l'equazione appena riportata, è possibile determinare la vita di un riduttore
harmonic drive, operante con una certa velocità media in entrata e una determinata coppia
media in uscita, con il 50% della probabilità di avere rottura. Per una stima della vita con il




3.3 Vita del cuscinetto di uscita in presenza di moto oscillatorio
La vita del cuscinetto che supporta l'albero di uscita in presenza di moto oscillatorio si
calcola mediante la seguente equazione:
LOC =
106









 LOC [h]: durata di vita in presenza di moto oscillatorio;
 n1: numero di oscillazioni al minuto;
 C: carico dinamico;
 PC [N]: carico dinamico equivalente;
 ϕ: angolo di oscillazione
 fW : fattore di servizio, ricavabile dalla tabella 3.5 [11];
 B: parametro ricavabile dalla tabella 3.6 [11];
Per quanto riguarda la capacità di carico C del cuscinetto sull'albero di uscita, essa si può
ricavare in diversi modi, a seconda che si parli di harmonic drive componibili, o unità.
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Tabella 3.5: Fattore di servizio fW
Condizioni di carico fW
Assenza di urti o vibrazioni 1-1,2
Carichi normali 1,2-1,5
Presenza di urti o vibrazioni 1,5-3
Tabella 3.6: Parametro B
Tipo di cuscinetto B
Cuscinetto a rulli incrociati 10/3
Cuscinetto a 4 punti di contatto 3
Per i primi, è possibile ricavare C dai dati di targa del cuscinetto che si intende utilizzare
per supportare l'albero di uscita, mentre per quanto riguarda le unità, i cuscinetti di uscita
sono già integrati all'interno dell'harmonic drive stesso, e pertanto si ricavano dalle tabelle
riportate sui cataloghi [11].
Ad esempio per gli harmonic drive della serie CPU, si ha una tabella di questo tipo:
Alcune quote a cui fa riferimento la tabella sopra, si possono ricavare dalla ﬁgura 3.4.
3.4 Vita del cuscinetto di uscita in funzionamento continuo
La vita del cuscinetto che supporta l'albero di uscita in funzionamento continuo si può deter-
minare mediante la seguente equazione:
L10 =
106






 L10 [h]: durata di funzionamento;
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 nav [rpm]: velocità media in uscita;
 C [N]: carico dinamico;
 PC [N]: carico dinamico equivalente;
 fW : fattore di servizio, vedi tabella 3.5;
 B: vedi tabella3.6.
La velocità media in uscita nav si calcola come:
nav =
|n1| t1 + |n2| t2 + ...+ |nn| tn
t1 + t2 + ...+ tn + tP
con tP tempo tra due cicli di carico.
Calcolo del carico dinamico equivalente
PC = x · (FRav + 2M
dP
) + y · FAav
dove:
FRav =
( |n1| t1(|Fr1|)B + |n2| t2(|Fr2|)B + ...+ |nn| tn(|Frn|)B
|n1| t1 + |n2| t2 + ...+ |nn| tn
)1/B
FAav =
( |n1| t1(|Fa1|)B + |n2| t2(|Fa2|)B + ...+ |nn| tn(|Fan|)B
|n1| t1 + |n2| t2 + ...+ |nn| tn
)1/B
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con:
 FRav [N]: forza radiale;
 FAav [N]: forza assiale;
 dP [m]: diametro primitivo;
 x: fattore di carico radiale (vedi tab.3.7 [11]);
 y: fattore di carico assiale (vedi tab.3.7 [11]);
 M : coppia ribaltante.
Tabella 3.7: Fattori di carico
Fattore di carico x y
FAav
FRav+2M/dp
≤ 1.5 1 0.45
FAav
FRav+2M/dp
> 1.5 0.67 0.67
Per il calcolo di M si fa riferimento alla ﬁgura seguente:
Figura 3.4: Schema di calcolo forze
e quindi si ha che:
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M = Fr(Lr +R) + FaLa














 fs: fattore di sicurezza statico (vedi tab.3.8);
 C0: carico statico;
 Fr = Fa = 0;
 x0 = 0;
 y0 = 0.44;
 P0: carico statico equivalente;
 dp: diametro primitivo del cuscinetto di uscita.
Tabella 3.8: Valori di fs
Condizioni di rotazione del cuscinetto Valore limite inferiore per fs
Normale ≥ 1, 5
Vibrazioni / Urti ≥ 2
Grande precisione di trasmissione ≥ 3
Calcolo dell'angolo di inclinazione γ
L'angolo d'inclinazione in funzione della coppia di ribaltamento applicata sul cuscinetto di
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con:
 γ [arcmin]: angolo di inclinazione della ﬂangia di uscita;
 M [Nm]: coppia di ribaltamento applicata al cuscinetto di uscita;
 KB [Nm/arcmin]: rigidezza a ribaltamento del cuscinetto di uscita, da catalogo.
3.5 Rigidezza torsionale
Per quanto riguarda la rigidezza torsionale di un harmonic drive, che abbiamo già analizzato
nella sezione 2.3.2, si deve considerare quella minore, corrispondente alle zone di coppia più
basse (vedi ﬁg. 3.5).
Per determinare la rigidezza torsionale sul lato di uscita si divide la curva coppia-angolo
di torsione in tre zone:
Figura 3.5: Tre zone di rigidezza diversa
 una zona di bassa coppia: 0 . . . T1;
 una zona di bassa media: T1 . . . T2;
 una zona di bassa elevata: T2 . . . T3.
I valori di K1, K2 e K3 sono riportati nelle tabelle dei dati tecnici:
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Tabella 3.9: Rigidezze torsionali K1, K2 e K3 per harmonic drive della serie HFUC-2A
Calcolo dell'angolo di torsione ϕ in corrispondenza di una coppia T
Condizione di carico Angolo di torsione
T ≤ T1 ϕ = T/K1
T1 ≤ T ≤ T2 ϕ = T1K1 + T−T1K2






3.6 Altri dati di progetto
Altri dati da tenere in considerazione quando si sceglie un harmonic drive sono:
 Coppia di avviamento a vuoto: quella coppia quasi statica richiesta per avviare la ro-
tazione dal lato di ingresso (alta velocità) in assenza di carico applicato all'uscita (lato
velocità ridotta). Vedi esempio in tabella 3.10;
 Coppia di reversibilità a vuoto: quella coppia richiesta per far ruotare l'uscita (lato
velocità ridotta) in assenza di carico applicato all'ingresso (lato alta velocità). Il campo
di valori approssimativo della coppia di reversibilità a vuoto, ricavato sperimentalmente
su riduttori di normale produzione, è mostrato in tabella 3.11. I valori indicati non
devono essere in nessun caso considerati come coppie disponibili per un riduttore che
deve mantenere frenato un carico esterno. Nel caso in cui sia necessario assicurare la
non reversibilità del riduttore è necessario usare un freno.
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 Coppia di funzionamento a vuoto: o coppia di attrito, è la coppia necessaria per man-
tenere in rotazione il riduttore dal lato di ingresso ad una certa velocità, in assenza di
carico applicato all'uscita.
Tabella 3.10: Coppia di avviamento a vuoto per riduttori: HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A e HFUS-2A
Tabella 3.11: Coppia di reversibilità a vuoto per riduttori: HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A e HFUS-2A
Per quanto riguarda i graﬁci della coppia di funzionamento a vuoto dei riduttori, questi
sono funzione di:
 velocità di ingresso;
 taglia del riduttore;
 temperatura;
 rapporto di riduzione.
Di seguito si riporta un esempio di graﬁco della coppia di funzionamento a vuoto (ﬁg. 3.6),
per velocità di ingresso pari a 2000 rpm, con rapporto di riduzione N = 100, per riduttori:
HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A o HFUS-2A.
CAPITOLO 3. PROGETTAZIONE 53
Figura 3.6: Esempio di coppia di funzionamento a vuoto
Sui cataloghi questi graﬁci vengono tutti riportati per un determinato rapporto di riduzio-
ne, pari a 100.
In caso di utilizzo di riduttori con rapporto di riduzione diﬀerente da N = 100, è necessario
applicare ai valori dei graﬁci, i fattori correttivi dati in tabella 3.12.
Tabella 3.12: Fattori correttivi per i riduttori riduttori: HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A e HFUS-2A,
con N 6= 100
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3.7 Rendimento
Il rendimento dei riduttori harmonic drive varia in funzione della coppia in uscita. I diagrammi
di rendimento si riferiscono a coppie nominali all'uscita.
Il rendimento di un riduttore funzionante con una coppia media Tav inferiore alla coppia
nominale TN si può valutare utilizzando una curva di compensazione e lo schema di calcolo
qui di seguito illustrato:
 si determina il rendimento mediante i diagrammi di rendimento (vedi [11, pagg 423-430]);




con Tav coppia media, e TN coppia nominale relativa alla velocità nominale.
 si ricava il coeﬃciente di calcolo K, in funzione della serie dell'harmonic drive in esame,
e di V . Ad esempio per un harmonic drive HFUC-2A si ha:
Figura 3.7: Coeﬃciente di calcolo K per HFUC-/CSG-/HFUS-2A, CPU-M, HFUC-2UH, CSG-2UH,
CSF-xx
 si calcola quindi il rendimento globale ηL come
ηL = η ·K
in cui il rendimento η si ricava dalle curve di rendimento per quel dato harmonic drive, ad
esempio dalla ﬁgura 3.8.
Nel caso in cui Tav > TN , si assume K = 1.
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3.7.1 Schema di calcolo
Una volta noto il modello dell'harmonic drive scelto, e note:
 la velocità di ingresso;
 coppia di uscita;
 la temperatura di utilizzo;
si calcola il rendimento ηR, utilizzando i graﬁci forniti dai costruttori, ad esempio quello di
ﬁgura 3.8:
Figura 3.8: Rendimento ηR
A questo punto si calcola il fattore di coppia V, e dunque il fattore di correzione K dai
graﬁci tipo quello di ﬁgura 3.9.
Il rendimento globale di un harmonic drive si calcola quindi con la seguente:
ηL = η ·K
Nel caso in cui l'harmonic drive in questione sia della serie CPU-H o HFUS-2UH occorre
calcolare il fattore correttivo ηe, dal graﬁco di Fig.3.10, e di conseguenza il rendimento globale
risultante, dalla formula
ηL = K · (ηR + ηe)
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Calcolo del rendimento per riduttori CPU-H, HFUS-2UH
Il rendimento globale ηL si calcola come:
ηL = K · (ηR + ηe)
dove:
 K: fattore di correzione
Figura 3.9: Fattore di correzione K
nel caso in cui T > TN , K = 1;
 ηR: rendimento alla coppia nominale, ricavabile dai graﬁci forniti dai produttori, ad
esempio vedi ﬁgura 3.8;
 ηe: fattore correttivo (%) per l'inﬂuenza delle guarnizioni all'albero di ingresso.
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Figura 3.10: Fattore correttivo ηe
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3.8 Note sulle istruzioni di montaggio
La perpendicolarità e concentricità relativa dei tre elementi che compongono il riduttore Har-
monic Drive esercitano un'inﬂuenza importante sulla sua precisione e durata. Un allineamento
sbagliato può compromettere le prestazioni e l'aﬃdabilità del riduttore. Il rispetto delle tol-
leranze di montaggio consigliate dai costruttori [11, pagg.441-442] è quindi particolarmente
importante per poter sfruttare completamente i vantaggi dei riduttori harmonic drive.
Figura 3.11: Esempio di progetto
Occorre rivolgere attenzione ai punti seguenti indicati in ﬁgura:
1. l'albero di ingresso, il Circular Spline e la scatola del riduttore devono essere disposti in
modo concentrico;
2. scarico dell'olio (per lubriﬁcazione a olio);
3. il foro della ﬂangia del Flexspline deve essere concentrico rispetto al Circular Spline;
4. la fascetta di serraggio consente di aumentare la coppia trasmissibile, evitando di dan-
neggiare il diaframma del Flexspline;
5. guarnizione di tenuta sull'albero di ingresso per la lubriﬁcazione ad olio;
6. coppia di cuscinetti precaricati e privi di gioco angolare per supportare l'albero d'uscita;
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7. posizionamento assiale del Flexspline;
8. valvola di sﬁato (se necessaria nell'applicazione speciﬁca);
9. il Flexspline e il Circular Spline devono essere disposti parallelamente e perpendicolar-
mente rispetto all'albero d'uscita;
10. posizionamento assiale del Wave Generator;
11. tappo di immissione olio (consente anche di veriﬁcare il montaggio).
12. coppia di cuscinetti per supportare l'albero d'ingresso.
Cuscinetti di supporto per gli alberi di ingresso e di uscita
Gli alberi di ingresso e di uscita debbono essere supportati da coppie di cuscinetti adeguata-
mente distanziati, per sopportare le forze esterne assiali e radiali senza eccessiva deﬂessione.
Anche con sollecitazioni esterne minime occorre vincolare gli alberi di ingresso e di uscita in
direzione assiale, per evitare danneggiamenti al riduttore.
Figura 3.12: Esempi corretti di montaggio dei supporti
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Sul lato ingresso occorre impiegare cuscinetti il cui gioco radiale non superi lo standard ISO
classe C2, ossia la classe normale. Per sfruttare completamente la precisione del riduttore
i costruttori consigliano l'utilizzo di cuscinetti rigidi sul lato di uscita, con precarico assiale e
radiale per eliminare il gioco. Nella ﬁgura 3.12 sono mostrati esempi corretti di montaggio dei
supporti.
Procedura di montaggio
In ﬁgura 3.13 sono rappresentate due possibili procedure consigliate dal produttore a cui si fa
riferimento2 per il montaggio di un harmonic drive componibile. Occorre osservare in generale
i punti seguenti:
Figura 3.13: Procedure consigliate per il montaggio di un harmonic drive
 I componenti del riduttore e gli elementi all'ingresso ed all'uscita devono essere accura-
tamente centrati sia internamente, sia rispetto alla carcassa del riduttore;
 In primo luogo si devono montare il Flexspline e il Circular Spline sulla macchina (solo per
i riduttori componibili). Quindi si possono montare gli altri componenti, in particolare
il Wave Generator, in accordo con la ﬁgura 3.13;
 Sigillare le viti con un collante del tipo Loctite no. 243;
 Non adoperare altri elementi di sicurezza aggiuntivi, tipo rondella elastica o autobloc-
cante;
 Per garantire il corretto funzionamento del riduttore è necessario che le zone di ingrana-
mento tra il Flexspline e il Circular Spline siano disposte simmetricamente. L'ingrana-
2Harmonic Drive AG, vedi Cap.3
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mento eccentrico dei denti, cosiddetto dedoidale, provoca un aumento di rumorosità e
di vibrazioni, che possono portare ad un danneggiamento prematuro del riduttore.
La correttezza del montaggio si può controllare nel modo illustrato in ﬁgura 3.14:
Figura 3.14: Veriﬁca della correttezza di montaggio
Esistono diversi modi per veriﬁcare la correttezza di montaggio, elencati di seguito:
 Tramite controllo visivo, laddove va veriﬁcata in particolare la simmetria dell'ingrana-
mento dei denti;
 Se la zona d'ingranamento dei denti non risulta visibile durante il montaggio, si può
far ruotare manualmente l'albero d'ingresso. Una rotazione irregolare dell'ingranamento
(dedoidale) indica la presenza di errori di montaggio;
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 Se il Wave Generator è collegato ad un motore, un assorbimento di corrente anomalo e
troppo elevato indica la presenza di un ingranamento dei denti errato (dedoidale);
 Si può inserire, attraverso un foro di accesso della scatola, un comparatore vicino al
Circular Spline, mettendolo a contatto con la superﬁcie del Flexspline. Una deﬂessione
quasi sinusoidale durante un giro completo del Flexspline è indice, come indicato nella
ﬁgura 3.14, di correttezza del montaggio.
Montaggio del Circular Spline
Il Circular Spline non deve essere piegato durante il montaggio. Pertanto è particolarmente
importante che la base del Circular Spline sia assolutamente piana e centrata, in modo da non
causare forzamenti e/o giochi radiali.
Una piccola deformazione del Circular Spline si può evidenziare in aspetti operativi ca-
ratteristici. Se si sospetta una sua deformazione, occorre veriﬁcare che il Circular Spline è in
grado di ruotare liberamente all'interno del suo spazio dedicato nell'housing, senza alcun attri-
to. Anche un piccolo accenno di attrito può essere un indicatore di una possibile deformazione
radiale del Circular Spline. In questo caso vanno riviste le tolleranze di montaggio.
A questo punto è necessario procedere alla lubriﬁcazione della dentatura interna.
Per quanto riguarda il suo ﬁssaggio, il costruttore consiglia, attraverso delle tabelle, il
numero e le dimensioni delle viti da utilizzare, che variano in base alla serie e alla taglia
dell'harmonic drive scelto.
Montaggio del Flexspline
Prima di procedere al montaggio, si deve lubriﬁcare i denti del Flexspline in accordo con quanto
riportato nel paragrafo 3.9. Una volta eseguita tale operazione, si può inserire il Flexspline
all'interno del Circular Spline, e ﬁssare l'assemblato.
Il collegamento del Flexspline all'elemento di output avviene di norma mediante viti, se i
carichi applicati sono inferiori a TR, mentre per carichi maggiori si devono prevedere sia viti
che spine, le cui caratteristiche sono stabilite per ogni harmonic drive, e fornite mediante delle
tabelle dal costruttore.
Montaggio del Wave Generator
Anche per il Wave Generator vale la stessa regola enunciata precedentemente per il montaggio
del Flexspline, ossia quella di lubriﬁcare questo componente, in accordo con il paragrafo 3.9,
prima di procedere con l'assemblaggio.
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Quando poi il Wave Generator viene inserito nel Flexspline, occorre considerare che le
parti non devono inclinarsi reciprocamente durante l'assemblaggio. In questo modo, con un
assemblaggio parallelo, si è sicuri che i denti del Flexspline e del Circular Spline ingranino in
zone simmetriche rispetto all'asse maggiore del Wave Generator.
Accoppiamento del riduttore con l'albero di uscita
Anche per quanto riguarda il ﬁssaggio della ﬂangia di uscita e della carcassa, esso è stabilito
dai costruttori, e fornito per mezzo di tabelle con i dati relativi alle viti. In particolare, per
ogni serie di harmonic drive, si fa riferimento al numero delle viti, alle dimensioni, al diametro
primitivo, alla coppia di serraggio della vite, e alla coppia massima trasmissibile da quel dato
ﬁssaggio, al variare della taglia del riduttore.
Accoppiamento del riduttore con il motore
I riduttori della serie CPU-M, HFUC-2UH, e CSG-2UH sono stati concepiti per permettere un
semplice montaggio con il motore. In sostanza il Wave Generator viene montato direttamente
sull'albero motore. Il costruttore a cui si a riferimento consiglia, al momento dell'ordine, di
indicare il tipo di motore previsto per il montaggio, in maniera tale a garantire la fornitura di
un Wave Generator adatto.
Tabella 3.13: Dimensioni e tolleranze per la ﬂangia motore
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Oltre alle dimensioni, si deve prestare particolare attenzione alle tolleranze geometriche sia
della ﬂangia che dell'albero motore, anch'esse consigliate dal costruttore.
Figura 3.15: Flangia motore o controﬂangia
I riduttori della serie CPU-M, HFUC-2UH e CSG-2UH vengono forniti con un Wave Ge-
nerator adattato all'albero motore. Per la serie CPU-M è previsto un accoppiamento con
l'albero motore mediante chiavetta o calettatore, mentre per i riduttori HFUC-2UH e CSG-
2UH l'accoppiamento avviene mediante giunto Oldham, caratterizzato da un mozzo provvisto
di sede per chiavetta o da un calettatore. Il bloccaggio assiale del Wave Generator deve essere
veriﬁcato per resistere alle forze assiali che gravano su di esso. Il costruttore inoltre consiglia
che l'albero del motore debba penetrare all'interno del mozzo del Wave Generator per almeno
i 2/3 della lunghezza di quest'ultimo, per garantire la trasmissione della coppia del motore in
maniera aﬃdabile.
La precisione di trasmissione dei riduttore Harmonic Drive della serie HFUC-2UH e CSG-
2UH dipende fortemente dalle tolleranze geometriche della controﬂangia, ossia della ﬂangia che
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viene montata tra motore e riduttore. Anche per questo, il costruttore consiglia le tolleranze
da rispettare per il motore con montata la controﬂangia [11, pag.462].
Per il montaggio completo del riduttore CPU-M, esistono due diversi metodi.
Il primo consiste nel:
1. montare la controﬂangia sul motore;
2. montare il Wave Generator sull'albero motore;
3. montare il semiassemblato motore-Wave Generator-controﬂangia con il riduttore.
Il secondo metodo invece consiste nel:
1. montare la controﬂangia sul riduttore;
2. montare il Wave Generator sull'albero motore;
3. montare il motore sulla controﬂangia.
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3.9 Lubriﬁcazione
Gli harmonic drive, per funzionare secondo le speciﬁche riportate sui cataloghi, devono essere
opportunamente lubriﬁcati, secondo quanto riferito dai costruttori.
In genere viene usato il grasso, anche se in qualche applicazione particolare, può essere usato
del lubriﬁcante ad olio. Ovviamente il tipo di lubriﬁcazione dipende dal tipo e dall'orientazione
dell'harmonic drive in esame.
Gli harmonic drive HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A e CSD-2A devono essere lubriﬁcati in
cinque zone, come evidenziato in ﬁgura 3.16, mentre i riduttori unità sono già lubriﬁcati con
grasso all'acquisto.
Figura 3.16: Zone da lubriﬁcare di un harmonic drive HFUC-2A, CPL-2A, CSG-2A e CSD-2A
Nei cataloghi vengono riportate immagini e tabelle in cui si consigliano i livelli di olio per
installazioni verticali e orizzontali dell'harmonic drive.
Lubriﬁcazione a grasso
La quantità di grasso raccomandata da Harmonic Drive AG per le applicazioni standard, ad
esempio per harmonic drive della serie HFUC-2A, si può consultare nella tabella 3.14, facendo
riferimento anche alla ﬁgura 3.17.
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Tabella 3.14: Quantità di grasso raccomandate
Figura 3.17: Lubriﬁcazione a grasso
Si vede che la quantità di grasso richiesta dipende principalmente dalla taglia del riduttore,
e dalle posizioni operative dello stesso.
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Tabella 3.15: Posizioni operative del Wave Generator con lubriﬁcazione a grasso
I livelli consigliati di grasso, riportati in tabella 3.14, garantiscono un eﬀetto lubriﬁcan-
te ideale, solo nel caso di montaggio del riduttore con Wave Generator sotto o orizzontale.
Nel caso in cui il Wave Generator sia montato sul lato superiore, è necessaria una quantità
addizionale di lubriﬁcante.
Per la lubriﬁcazione a grasso è fondamentale che sia sempre garantita una quantità suf-
ﬁciente di lubriﬁcante in corrispondenza delle parti da lubriﬁcare. Ciò può essere garantito
mediante l'ottimizzazione dello spazio disponibile tra riduttore e carter.
Le dimensioni consigliate per il carter sono riportate dai costruttori, con delle tabelle
reperibili sui vari cataloghi [11]. Ad esempio Harmonic Drive AG consiglia di riempire com-
pletamente di grasso lo spazio interno disponibile e la temperatura massima di servizio non
deve superare 80 °C.
Dopo un certo ciclo di vita del riduttore, il grasso perde le sue proprietà lubriﬁcanti, e deve
essere sostituito. Prima di procedere al cambio del grasso, occorre smontare completamente
l'harmonic drive e ripulirlo accuratamente. Quindi, si deve riempire il Flexspline, il cuscinetto
del Wave Generator, il giunto di Oldham e gli spazi intermedi delle dentature Circular Spline
e Flexspline con nuovo grasso.
Esistono graﬁci forniti dai costruttori (vedi ﬁg. 3.18), dove sono indicati gli intervalli tra
una sostituzione del grasso e l'altra, al variare della temperatura di utilizzo, e ovviamente dal
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tipo di grasso utilizzato. Tutti i dati riportati in questi graﬁci si riferiscono a velocità e coppia
nominali.
Figura 3.18: Sostituzione del grasso
Il numero di giri del Wave Generator per la sostituzione dell'olio LCG, in condizioni di






dove LCGnom si ottiene dal graﬁco di ﬁgura 3.18, mentre TN è la coppia nominale, e Tav è
la coppia media.
Gli harmonic drive unità sono invece forniti pronti per l'installazione. Essi infatti sono
infatti già lubriﬁcati a vita con grasso per elevate prestazioni.
Lubriﬁcazione a olio
Anche per la lubriﬁcazione ad olio, la quantità di lubriﬁcante dipende dal tipo di progetto.
Nella tabella 3.16 si possono vedere le possibili posizioni operative dell'harmonic drive, a
seconda delle quali varia la quantità di olio lubriﬁcante necessaria. I livelli consigliati di olio,
riportati in tabella 3.17, garantiscono un eﬀetto lubriﬁcante ideale
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Tabella 3.16: Posizioni operative del Wave Generator con lubriﬁcazione a olio
Se il livello dell'olio è troppo alto, si veriﬁcano ﬂussi di lubriﬁcante in corrispondenza del
cuscinetto del Wave Generator, che potrebbero ridurre il rendimento del riduttore e causare un
aumento della temperatura. Se il livello dell'olio invece è troppo basso, si potrebbe veriﬁcare
un guasto nel riduttore.
In caso di montaggio orizzontale del riduttore è necessario garantire il livello minimo di
olio secondo la quota A, fornita dai costruttori attraverso la tabella 3.17 che segue.
Tabella 3.17: Livello di olio raccomandato
Livello dell'olio
Taglia 8 11 14 17 20 25 32 40 45 50 58 65 80 90 100
A 6 8 10 12 14 17 24 31 35 38 44 50 59 66 74
B 2 2,3 2,5 3 3 5 7 9 10 12 13 15 19 22 25
Se il riduttore Harmonic Drive viene montato verticalmente, occorre prestare particolare
attenzione agli eﬀetti del livello dell'olio sulle perdite di lubriﬁcante, dato che anche minime
oscillazioni dell'olio si ripercuotono sulle perdite di lubriﬁcante.
In questo caso si deve far riferimento alla quota B, anch'essa fornita dai costruttori, come
in tabella 3.17.
Per quanto riguarda la temperatura, in condizioni normali di impiego, essa non dovrebbe
mai superare i 90°C, dato che oltre questo limite si ha una riduzione del potere lubriﬁcante,
con il conseguente aumento di usura del riduttore stesso.
Capitolo 4
Dimensionamento e scelta da catalogo
La ditta Harmonic Drive System GmbH è stata fondata nel 1970 a Langen, vicino a Francoforte
sul Meno. A seguito della continua espansione dell'impresa, nel 1988 la sede è stata trasferita
a Limburg/Lahn. Sono quindi stati eﬀettuati investimenti di ampia portata negli ediﬁci, in
macchine CNC di ultimo modello, nonché nel reclutamento del personale. Ebbe quindi inizio
la produzione di attuatori. Nel 1998 vennero inoltre fatti altri considerevoli investimenti per
il potenziamento del reparto di produzione dei riduttori. Nel 2000 la Harmonic Drive GmbH
si è trasformata da Srl (GmbH) a Società per Azioni (AG), prendendo il nome di Harmonic
Drive AG.
Nel novembre 2006, in Harmonic Drive AG, è stato inaugurato il nuovissimo Centro di
Sviluppo Tecnologico e di Progettazione. Con ciò è stato fatto un nuovo passo per ulteriori
sviluppi tecnologici nella progettazione di riduttori ed attuatori di precisione.
Oggi Harmonic Drive AG è in grado di oﬀrire una vasta gamma di prodotti di altissima
qualità: riduttori a elementi componibili, unità e riduttori incarterati, riduttori epicicloidali,
servoattuatori e attuatori speciali su speciﬁca del cliente.
Le ﬁliali in Germania dell'azienda fornitore sono tre:
1. Micromotion GmbH, Mainz: sviluppo e produzione di riduttori di precisione ed attuatori,
con un elevato rapporto di riduzione, miniaturizzati, prodotti con il processo LIGA.
2. Harmonic Drive Polymer GmbH, Limburg: sviluppo e produzione di riduttori di preci-
sione con un elevato rapporto di riduzione in materiale termoplastico.
3. Ovalo GmbH: riduttori prodotti secondo il principio Harmonic Drive® per uso su larga
scala, es. nell'industria automobilistica.
Inoltre Harmonic Drive AG ha aperto cinque altre ﬁliali in U.K., Italia, Francia, Austria e
Spagna per potenziare l'organizzazione di vendita e ottimizzare il servizio di assistenza locale.
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4.1 Proﬁlo della dentatura
Mentre nei riduttori harmonic drive con proﬁlo tradizionale si trova in presa circa il 15% del
numero totale dei denti (ﬁg.4.1), nel caso della dentatura IH, adottata dall'azienda Harmonic
Drive AG per i suoi riduttori, sono in presa circa il 30% dei denti (ﬁg.4.2). Ciò determina una
riduzione della sollecitazione sul cuscinetto a sfere del Wave Generator, e quindi un aumento
signiﬁcativo della durata della vita del riduttore. Grazie a questa particolare dentatura, si
ottiene anche un notevole aumento della rigidezza torsionale.
Figura 4.1: Dentatura harmonic drive di tipo convenzionale
Figura 4.2: Dentatura harmonic drive tipo IH
4.2 Tipologie di riduttori
Esistono varie tipologie di riduttori, e per ogni tipologia molti modelli. Le principali famiglie
di harmonic drive sono due: riduttori componibili, e riduttori completi chiamati unità.
Esiste anche un'altra famiglia di riduttori planetari di precisione, però non di nostro
interesse, e che quindi non verrà trattata nel seguito della trattazione.
4.2.1 Riduttori componibili
Esaminiamo per prima la tipologia dei riduttori componibili .
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I riduttori componibili Harmonic Drive si basano sulla dentatura brevettata con proﬁlo
IH, che oﬀre, rispetto agli ingranaggi a dentatura tradizionale ad evolvente, una rigidità e
una capacità di coppia maggiori. I riduttori ad elementi componibili sono disponibili in cinque
serie diverse e in svariate dimensioni:
 Serie componibile HFUC-2A: rappresenta il risultato del continuo miglioramento dei
riduttori di precisione Harmonic Drive. Rispetto ai riduttori standard (serie HDUC), la
serie HFUC presenta una campana (Flexspline) accorciata e ciò corrisponde ad una signi-
ﬁcativa riduzione della lunghezza assiale. Il proﬁlo speciale della dentatura IH Harmonic
Drive consente un signiﬁcativo aumento di capacità di coppia rispetto agli ingranaggi a
dentatura tradizionale a evolvente.
 Riduttore componibileCPL-2A: questo riduttore CPL si basa sui componenti del conso-
lidato riduttore HFUC. Rispetto allo stesso HFUC, che è comunque già caratterizzato da
un ottimo rapporto peso/coppia trasmessa, il riduttore componibile CPL è stato ulterior-
mente ottimizzato, mediante un attento progetto trasversale di rimozione di materiale,
in modo da ottenere una ulteriore riduzione del peso ﬁno al 50 %.
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Inoltre, anche il momento di inerzia è stato di conseguenza ridotto di circa il 40 %. Il
riduttore componibile CPL ha anche un Wave Generator modiﬁcato per consentire un diame-
tro dell'albero cavo più grande rispetto al HFUC. Il diametro interno del Flexspline è stato
anch'esso aumentato mediante l'uso di viti di diametro inferiore in combinazione con l'impiego
della guarnizione EKagrip (vedi Fig. A.1 a pagina 134). Il riduttore componibile leggero CPL
è progettato per l'uso laddove sono particolarmente necessari elevati rapporti potenza/peso.
 Riduttori a elementi componibili Serie CSG-2A: grazie all'ottimizzazione della denta-
tura del Flexspline e del Circular Spline e ad un nuovo cuscinetto del Wave Generator,
gli harmonic drive hanno ottenuto con la serie CSG-2A un considerevole miglioramento
della capacità di coppia e della durata della vita operativa rispetto ai riduttori HFUC.
 Riduttori componibili serie CSD-2A: la caratteristica principale della serie di ridutto-
ri ad elementi componibili CSD-2A, rispetto alla serie HFUC-2A, è la riduzione della
lunghezza assiale di circa il 50 %.
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Ciò permette di progettare sistemi di posizionamento e tavole indexate estremamente
compatte. Su richiesta si possono studiare varianti con il foro passante.
 Riduttori componibili serie HFUS-2A: Harmonic Drive AG ha sviluppato la serie
HFUS-2A sulla base della serie HFUC-2A. Le prestazioni delle due serie sono identi-
che; la diﬀerenza principale tra i due è data dal fatto che negli harmonic drive della
serie HFUS il proﬁlo del Flexspline apre verso l'esterno anziché chiudersi verso l'interno
come negli HFUC. Ciò consente un foro centrale passante di grande diametro. Inoltre
i riduttori della serie HFUS-2A sono disponibili, oltre che nella versione standard con
Flexspline compatto, anche in una versione speciale con un proﬁlo di diametro esterno
notevolmente maggiore rispetto alla versione standard.
Se vogliamo fare un confronto tra le caratteristiche dei riduttori componibili Harmonic Dri-
ve AG, si può costruire una tabella nella quale vengono visualizzati i livelli di soddisfacimento
di ogni caratteristica.
I simboli contenuti all'interno della tabella hanno un semplice signiﬁcato: *** signiﬁca
ottimo, ** molto buono, e * buono.
Riduttori Alta rigidità Rapporto Alta coppia Albero cavo Brevi
componibili torsionale Coppia di picco di grandi tempi di
Peso ripetitiva dimensioni consegna
HFUC-2A *** * ** * ***
CPL-2A *** *** ** ** ***
CSG-2A *** ** *** * *
CSD-2A ** ** * ** *
HFUS-2A *** * ** *** ***
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4.2.2 Riduttori Unità
Esiste poi la serie di riduttori cosiddetti unità, molto compatti ma altrettanto eﬃcaci.
Le unità Harmonic Drive sono riduttori a elementi componibili con cuscinetto precaricato,
integrato in uscita. Questo cuscinetto, ad alta rigidità, consente carichi elevati e alte coppie
di ribaltamento. Nella maggior parte dei casi non è necessario l'uso di un cuscinetto esterno
portante, rendendo così la soluzione compatta ed economicamente vantaggiosa.
Per quanto riguarda la loro lubriﬁcazione, quella ad olio, per questo tipo di harmonic drive,
va presa solo come opzione. Infatti se si sceglie questa tipologia di lubriﬁcazione, il costruttore
consiglia una collaborazione per lo studio del carter, le cui dimensioni devono essere modiﬁcate.
La lubriﬁcazione quindi da preferire è quella a grasso, il cui tipo dipende dalla serie di harmonic
drive presa a riferimento.
Le unità Harmonic Drive standard sono autolubriﬁcate a vita e sono perciò esenti da
manutenzione.
Il miglioramento delle caratteristiche dei riduttori a dentatura a proﬁlo IH li rende adatti
all'impiego in applicazioni ad elevate dinamiche.
I riduttori della serie CPU derivano dalla famiglia HFUC: questa serie estremamente
compatta è la combinazione perfetta di riduttori componibili con cuscinetti a rulli incrociati
molto rigidi (vedi ﬁg. A.2 a pagina 135). Infatti i riduttori della serie CPU sono muniti di
cuscinetto d'uscita a quattro punti di contatto, ovvero a rulli incrociati già integrato, adatto per
sopportare alti carichi. Questo cuscinetto sviluppato speciﬁcatamente per i riduttori CPU, è in
grado di accettare alte forze assiali e radiali e alte coppie ribaltanti. Ciò consente di proteggere
il riduttore da carichi esterni, garantendone al contempo una lunga vita e prestazioni costanti.
L'integrazione di questo cuscinetto consente un contenimento dei costi di progettazione e di
montaggio, eliminando la necessità di cuscinetti portanti.
Questi riduttori sono contraddistinti da una ottima precisione di trasmissione e da un
cuscinetto di uscita che funge anche da ﬂangia di uscita.
Essi sono disponibili in tre diverse versioni:
 Serie CPU-M: questi riduttori sono adatti per il montaggio diretto su ogni tipo di mo-
tore. Le svasature sull'anello esterno del cuscinetto in uscita consentono il montaggio su
motori anche di dimensioni relativamente grandi con solo una ﬂangia. Altre caratteristi-
che di queste unità sono la disponibilità di diverse opzioni di montaggio ed una migliore
protezione anticorrosione.
CAPITOLO 4. DIMENSIONAMENTO E SCELTA DA CATALOGO 77
 Serie CPU-H: questi riduttori hanno un grande foro centrale, che può essere utilizzato
per il passaggio di cavi, alberi, ﬁli di saldatura, tubi per aria compressa, vuoto, grasso,
olio, raggi laser eccetera. La migliore protezione anticorrosione dell'unità ne consente
l'impiego in ambienti particolarmente aggressivi
 Serie CPU-S: questi riduttori sono dotati di albero in ingresso in acciaio inossidabile
che, essendo supportato dal cuscinetto interno all'unità, garantisce la massima ﬂessibilità
di montaggio, dato che le pulegge, gli ingranaggi e le ruote coniche possono essere ﬁssate
all'albero in modo semplice e senza spreco di spazio. Queste unità sono a tenuta stagna
e sono fornite pronte per il montaggio.
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L'unità SHG-2UH è a completamento della serie CPU-H per le applicazioni a carichi
elevati. Essa si distingue per il fatto di essere disponibile solo in un'unica taglia, e per il suo
foro passante centrale di 80mm che può essere usato per il passaggio di cavi, alberi, ﬁli di
saldatura, tubi per l'aria compressa o per il vuoto, tubi di lubriﬁcazione, raggi laser e così via.
Questo modello presenta inoltre una vita del 40% più lunga e una coppia potenziata del 30%
rispetto ai riduttori standard Harmonic Drive. Grazie alla elevata rigidità del cuscinetto di
uscita è possibile avere una grande precisione di posizionamento anche con carichi elevati.
I riduttori serie HFUC-2UH assemblano il riduttore HFUC-2A, con un cuscinetto a rulli
incrociati ad alta rigidità (vedi Fig.A.2). La capacità del cuscinetto a sopportare elevati carichi
in uscita, elimina la necessità, da parte dell'utilizzatore, di predisporre un treno di cuscinetti
portanti. Questo comporta un risparmio di costo nella progettazione, nella produzione e
nell'assemblaggio, oltre a ridurre le dimensioni dell'insieme. Il riduttore HFUC è caratterizzato
da un'elevata precisione e da dimensioni compatte.
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I riduttori serie CSG-2UH uniscono il riduttore ad elementi componibili CSG con un
cuscinetto a rulli incrociati molto rigido. Il riduttore CSG è caratterizzato da un notevole
aumento della capacità a sopportare coppie torsionali e da un notevole aumento della durata.
Infatti grazie all'ottimizzazione della dentatura di Flexspline e Circular Spline e ad un nuovo
cuscinetto a sfere speciale nel Wave Generator, è stato possibile aumentare del 30% la capacità
di coppia e del 40% la durata della vita operativa rispetto alle unità HFUC-2UH. Come
dimensioni è intercambiabile con il riduttore HFUC. Il cuscinetto ad alta capacità di carico
integrato al riduttore elimina la necessità di ulteriori cuscinetti portanti: questo riduce i costi
di progettazione, costruzione e assemblaggio. Il riduttore CSG è caratterizzato da elevata
precisione e da dimensioni compatte.
I riduttori incarterati serie HFUS-2UH sono realizzati completamente a tenuta, con foro
passante e con integrato un cuscinetto a rulli incrociati (vedi Fig.A.2) con alta capacità di
carico. Usando un cuscinetto ad alta capacità di carico integrato al riduttore, si elimina la
necessità di ulteriori cuscinetti portanti. Questo riduce i costi di progettazione, costruzione
e assemblaggio. Il riduttore HFUS è caratterizzato da elevata precisione e da dimensioni
compatte.
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Esistono inoltre due varianti di questo riduttore, in cui si cerca di ridurre al minimo i
componenti, in particolare della ﬂangia dal lato di ingresso e di uscita, rendendo queste unità
particolarmente adatte a soluzioni compatte e ultraleggere.
Si parla della varianteHFUS-2SO per i riduttori con Wave Generator standard con giunto
Oldham:
La variante HFUS-2SH ha invece l'albero centrale cavo e passante:
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I riduttori della serie PMG sono dotati di carcassa ed albero maschio in uscita che con-
sentono una installazione semplice. Sono disponibili sia con albero maschio in ingresso sia
adatti per accoppiamento diretto al motore. L'elemento chiave dei riduttori PMG è un HDUC
a elementi componibili. Questo è montato all'interno di una carcassa e dotato di un albero di
uscita.
I mini-riduttori PMG si distinguono per compattezza ed alta capacità di coppia. Questi
riduttori possono essere muniti di un albero in ingresso, oppure possono essere montati diret-
tamente su comuni motori AC, DC o motori passo-passo. Il diametro esterno del modello più
piccolo è di soli 20 mm.
La nuova serie di riduttori CSF-Mini stabilisce nuovi standard nei prodotti di questa
categoria sia per quanto riguarda la compattezza che la precisione e le prestazioni. La serie di
riduttori CSF-Mini si basa sull'utilizzo del set di componenti del riduttore HFUC, in sostitu-
zione di quello dell'HDUC ancora usato nelle altre serie di mini riduttori. L'uso dell'HFUC ha
consentito una riduzione della lunghezza assiale del riduttore, oﬀrendo inoltre una maggiore
precisione, una maggiore capacità di coppia trasmessa, una maggior rigidità torsionale ed una
maggiore velocità massima all'albero in ingresso.
Anche per gli harmonic drive unità è possibile costruire una tabella grazie alla quale
poter visualizzare i livelli di soddisfacimento di ogni caratteristica.
Come prima, *** signiﬁca ottimo, ** molto buono, e * buono
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Riduttori Alte coppia Brevi Semplice Grande Tolleranze geometriche
unità di picco tempi di assemblaggio albero ristrette per la ﬂangia
ripetitive consegna al motore cavo di uscita
CPU-M ** *** *** * ***
CPU-H ** *** *** ***
CPU-S ** *** ***
SHG-2UH *** * *** *
HFUC-2UH ** *** *** * **
CSG-2UH *** * *** * **
HFUS-2UH ** *** *** *
HFUS-2SO ** *** ** * *
HFUS-2SH ** *** *** *
Le caselle vuote sotto la colonna riguardante il semplice assemblaggio al motore, indicano
che quelle serie di harmonic drive sono destinate alla trasmissione con puleggia, e dunque non
sono indicati per essere accoppiati direttamente al motore.
Questo è un dato importante, perché mostra che tali riduttori hanno bisogno di un albero
di ingresso sostenuto in genere da una coppia di cuscinetti a sfere. I cataloghi mostrano ﬁgure
che indicano i punti di applicazione delle forze radiale e assiale massime consentite, e graﬁci
che mettono in relazione la forza assiale e quella radiale massime, in modo da ricavarne una
conoscendo l'altra.
Ad esempio, per quanto riguarda l'harmonic drive della serie HFUS-2UH, si ha che:
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4.3 Stima delle condizioni di carico
Grazie alla collaborazione con gli ingegneri del Dipartimento di Sistemi Elettrici dell'Università
di Pisa, si è riusciti a stimare le condizioni di carico attraverso delle simulazioni basate su un
modello che simula l'impianto attualmente installato sulla vettura Skid loader AS12. Dalle
simulazioni sono stati ottenuti questi proﬁli di coppia sull'albero motore, e di velocità di
rotazione delle ruote:
Figura 4.3: Proﬁlo di coppia simulato per ogni lato dello Skid loader
Figura 4.4: Proﬁlo di velocità angolare simulato per ogni lato dello Skid loader
Da questi proﬁli di coppia sono state ricavate importanti informazioni, come:
 Coppia max: 692 Nm;
 Velocità max: 7.1 rad/s;
 Potenza max: 4.9 kW;
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Per validare il modello delle simulazioni, sono state condotte presso l'azienda Ihimer S.p.A.
1 dieci sessioni di test; di fatto sono state eﬀettuate prove di consumo e, sensorizzando la
macchina, rilevamenti delle grandezze caratterizzanti la trasmissione del moto 2.
In particolare nella prova 3 (vedi [22]), ovvero quella denominata Ciclo di carico su circuito
ad U si sono riscontrate le condizioni critiche per i motori, e di conseguenza le massime coppie
motrici sviluppate.
Durante questa prova il veicolo ha percorso il circuito ad U, di ﬁgura 4.5 su sterrato, ed
eﬀettuando le complete operazioni di carico-scarico in corrispondenza delle zone designate,
con lo scopo di rilevare i consumi in un ciclo di esercizio realistico e le pressioni caratteristiche
misurate ai motori idraulici e alle porte delle valvole di comando del braccio di sollevamento.
Figura 4.5: Circuito ad U
Le simulazioni però sono state eseguite su un modello che tiene conto principalmente
dell'aspetto energetico del sistema, trascurando gli inevitabili picchi di coppia, fondamentali
per il dimensionamento della trasmissione.
Figura 4.6: Proﬁlo di pressione dei motori idraulici nel percorso ad U di ﬁg.4.5
1Ihimer S.p.A, loc. Cusona, 53037, San Gimignano (SI)
2Per una trattazione completa delle prove eﬀettuale, si veda il lavoro svolto dal Dott. Filippo Barco [22]
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In ﬁgura 4.6 sono riportati gli andamenti delle pressioni lette dai sensori sui motori di
trazione, in un intervallo temporale di riferimento.
Nelle fasi di traslazione si vede che in uscita di curva il veicolo accelera e sui motori
crescono le pressioni rilevate sulla mandata, mentre salgono quelle sull'aspirazione quando il
veicolo rallenta. In curva invece crescono le pressioni sulle ruote interne (sinistra) per via della
maggiore resistenza incontrata a causa della sterzatura per strisciamento. I picchi di pressione
dei sensori di Sinistra-Avanti e Destra-Indietro sono in corrispondenza delle controrotazioni di
manovra che il veicolo compie in corrispondenza della zona di carico e di quella di scarico in
cui si vede che girano indietro le ruote destre.
In corrispondenza di questi picchi, si può ricavare il salto di pressione massima elaborata
dai motori idrostatici, e di conseguenza, calcolare la coppia massima disponibile in uscita dai
motori, attraverso la seguente:
M =
D · 4p · ηm
20pi
dove:
 D: cilindrata dei motori idrostatici, pari a 315 cm3;
 4p: pressione diﬀerenziale tra ingresso e uscita dal motore [bar];
 ηm: rendimento meccanico del motore, pari a 0.92.
La coppia massima all'albero motore della vecchia conﬁgurazione si può quindi calcolare
facendo riferimento ad un 4p = 185 bar:
M =
315 · 185 · 0.92
20pi
' 853Nm
Per una migliore visualizzazione del salto di pressione massima, e quindi della coppia
erogata, si può far riferimento al proﬁlo di coppia erogata dal motore di sinistra del veicolo
durante la prova sperimentale più critica (vedi ﬁg. 4.7) a cui è stato sottoposto, ossia la prova
3 (vedi [22]).
Il massimo del salto di pressione si mantiene per un intervallo temporale limitatissimo,
tanto che nel proﬁlo ricavato non viene neanche visualizzato. Per lo più si vede invece che le
coppie massime si aggirano intorno agli 800 Nm. Per il dimensionamento però prendiamo come
dato quello maggiore, e quindi quello corrispondente ad un 4p = 185 bar, a cui corrisponde
una coppia massima di 853 Nm.
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Figura 4.7: Proﬁlo di coppia durante un ciclo di carico e scarico per una durata di circa 70 secondi
In deﬁnitiva si vede che la coppia massima misurata all'albero motore del lato sinistro
attraverso prove sperimentali è maggiore di quella ricavata dalle simulazioni. Per il dimen-
sionamento del riduttore sarà necessario prendere a riferimento ovviamente quella maggiore.
Per quanto riguarda la velocità, considerando ancora una volta la prova sperimentale criti-
ca, esaminando il proﬁlo di velocità angolare durante un ciclo di lavoro, si rileva una velocità
massima di 7.4 rad/s.
Figura 4.8: Proﬁlo di velocità angolare durante un ciclo di lavoro per una durata di circa 70 secondi
Anche in questo caso i picchi di velocità sono limitati a intervalli temporali molto ristretti,
tanto che si possono trascurare a vantaggio di quelli che si veriﬁcano invece più frequentemente,
pari a 7,1 rad/s.
In deﬁnitiva si ha:
 Coppia max: 853 Nm;
 Velocità max: 7.1 rad/s;
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Nella fase di dimensionamento, si dovranno prendere a riferimento questi valori, ma ovviamente
durante la fase di scelta si dovrà tenere conto del fatto che questi sono solo valori di picco che
incidono poco sul funzionamento dello Skid loader.
Per stimare la coppia che viene trasmessa alla singola ruota occorre fare diverse valutazioni.
Ad esempio, considerando un lato dello skid loader attuale, tra motore e ruote è presente
una trasmissione a catena (vedi ﬁg. 4.9), e quindi come prima analisi si deve considerarne il
rapporto di trasmissione. Questo si ricava dalla conoscenza del numero di denti dei pignoni
(15) calettati sull'albero motore, e il numero dei denti delle corone, una per ogni ruota, pari a
29.
Quindi la coppia che viene trasmessa alle ruote in totale è pari alla coppia motrice molti-
plicata per il rapporto di riduzione, pari a τ = 29/15 = 1, 93.
Figura 4.9: Particolare dell'albero motore con i pignoni
Questa coppia si ripartisce poi sulle due ruote in maniera incognita. Non si può infatti
conoscere quanta coppia viene trasmessa alla ruota anteriore e quanta a quella posteriore; si
possono fare solo delle ipotesi analizzando diverse situazioni:
 nel caso di traslazione del veicolo su fondo omogeneo, è probabile che la coppia motrice
si ripartisca equamente sulle due ruote, quindi per trovare la coppia che deve trasmettere
l'harmonic drive occorre dividere per un fattore due la coppia motrice, ampliﬁcata dal
rapporto di trasmissione τ ;
 nel caso in cui lo skid loader trasli grazie al contributo delle sole ruote posteriori (caso non
rarissimo in cui il veicolo subisce un'impennata sulle ruote anteriori), la coppia motrice
si trasferisce interamente sulla ruota posteriore, che sarà quindi pari a quella motrice
(vedi ﬁg. 4.7) moltiplicata per τ .
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Ovviamente la condizione di funzionamento più frequente è la prima, anche se la seconda non
si può trascurare. Per questo motivo si è deciso di dimensionare ragionevolmente gli harmonic
drive considerando la coppia che viene trasmessa alla ruota, uguale alla metà di quella motrice
moltiplicata per un fattore 1,2, il cui andamento è riportato nella seguente ﬁgura.
Figura 4.10: Andamento della coppia trasmessa dal singolo harmonic drive
Probabilmente il proﬁlo di coppia medio che passa attraverso la trasmissione è circa uguale
a quello motore. Infatti se si considera un periodo di tempo lungo, alla ﬁne si può pensare che in
media il proﬁlo di coppia su ogni ruota è circa uguale a quello che esce dal motore moltiplicato
il rapporto di riduzione τ , diviso le due ruote sul lato. Quindi Cruota = 2915 · 12 ·Cmotore ' Cmotore.
Considerando però un fattore correttivo pari a 1,2 per la coppia, ci assicura un certo
margine di sicurezza, necessario se si considera l'incertezza che si ha per valutare le condizioni
di carico.
4.4 Dimensionamento
I dati a cui bisogna far riferimento per il dimensionamento del riduttore, riportati nel para-
grafo 4.3 a pagina 84, si riferiscono al modello iniziale di skid loader AS12 (vedi ﬁg. 1.3 a
pagina 6) con due 2 soli motori idrostatici, ed in particolare all'uscita meccanica a valle del
riduttore di ogni singolo azionamento (uno per lato). Si è poi ipotizzato che ciascun singolo
motore della nuova conﬁgurazione, quattro complessivi, uno per ruota, sia dimensionato in
modo da riuscire a trasmettere la coppia complessiva del medesimo lato, non essendo nota la
ripartizione di coppia in condizioni dinamiche tra anteriore e posteriore.
Infatti non è possibile semplicemente dividere per due la coppia complessiva sviluppata
a valle del motore idrostatico in un certo istante su ogni lato, per stimare la coppia che si
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ripartisce su ogni singola ruota. Questa dipende da numerosi fattori, come ad esempio le
condizioni di carico, lo stato del suolo, il tipo di trasmissione, eccetera.
Per questo motivo, ci si deve mettere nelle condizioni più cautelative, e dimensionare la
trasmissione per ogni singola ruota in modo che sia capace di gestire in certi momenti la
potenza complessiva sviluppata su un lato, nella precedente conﬁgurazione. Ad esempio nel
caso in cui una ruota giri a vuoto, a causa di un avvallamento del suolo, l'altra ruota del
medesimo lato deve comunque garantire la traslazione del veicolo. Si deve garantire quindi
che un harmonic drive sia in grado di trasmettere l'eventuale picco di coppia massima, pari a
853 × 2915 = 1649 Nm, senza subire danneggiamenti. Ovviamente nella nuova conﬁgurazione,
il limite massimo sulla coppia è dettato dal motore elettrico in ingresso. Purtroppo però il
progetto di questa trasmissione parte da zero, e pertanto è necessario rifarsi ai pochi dati che
si hanno a disposizione.
Una volta veriﬁcata questa condizione, il dimensionamento vero e proprio si farà, co-
me anticipato del paragrafo (4.3), basandosi sul proﬁlo di coppia di ﬁgura 4.10 nella pagina
precedente.
Occorre considerare il fatto che, nella nuova conﬁgurazione di 4 motori, uno per ogni ruota,
è il motore elettrico che deﬁnisce la coppia massima che passa attraverso la trasmissione.
Quindi quest'ultima dovrà riuscire a trasmettere il picco di coppia dipendente dal motore
associato, che non arriverà mai a 1649 Nm. Infatti in tal caso il motore, e tutto il resto,
risulterebbero eccessivamente sovradimensionati.
Purtroppo i dati in ingresso sui quali basarsi per il dimensionamento dell'harmonic drive
dipendono da prove sperimentali sullo skid loader AS12 attuale, e a tali bisogna attenersi.
Le speciﬁche relative a coppia e velocità massime per ciascuna ruota sono quindi:
 Coppia massima: 1024 Nm;
 Velocità massima: 7.1 rad/s.
La velocità di rotazione di picco della singola ruota del veicolo è di 7.4 rad/s, ovvero circa
70 rpm. La velocità massima che ragionevolmente si assume, sia in base alle simulazioni
svolte basandosi sulle prove sperimentali (vedi ﬁg. 4.4), sia proprio sul proﬁlo di velocità
sperimentale (vedi ﬁg. 4.8), è pari a 7.1 rad/s, ossia 67.8 rpm, che consente di ottenere la
velocità di traslazione massima desiderata di circa 2 m/s.
I pneumatici montati sul veicolo Skid loader AS12 sono del tipo 23 − 8, 5 × 12 SOLID
RUBBER (pneumatici riempiti).
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Figura 4.11: Pneumatico 23− 8, 5× 12
Con questa sigla si intende un pneumatico [23] di queste dimensioni:
Pneumatico 23− 8, 5× 12
Larghezza 207 mm
Diametro esterno 575 mm
Dunque, la velocità massima raggiungibile dal veicolo sarà di




Dal dato di coppia massima TR, in accordo con il paragrafo Dimensionamento dei ridut-
tori (vedi sez. 3.1 a pagina 36), inizia il processo di dimensionamento.
Prima di iniziare col dimensionamento, occorre mostrare il modo con cui vengono codiﬁcati
gli harmonic drive. Un esempio dove si capisce chiaramente il signiﬁcato dei vari parametri
che compongono il codice di ordinazione di un harmonic drive è il seguente:
Tabella 4.1: Codice di ordinazione per un harmonic drive HFUS
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Per prima cosa bisogna premettere che l'applicazione che se ne vuole fare dell'harmonic
drive non è di tipo convenzionale. Non esiste infatti ad oggi un'applicazione per trasmissione di
veicolo dell'harmonic drive come riduttore di velocità (fatta eccezione per il campo militare).
Per questo motivo, il costruttore che prevede una durata praticamente inﬁnita del suo prodotto,
consiglia di non superare determinate coppie, comunque trasmissibili senza la rottura del
riduttore. Questo concetto lo si vede bene valutando la ﬁgura seguente.
Figura 4.12: Limite di fatica dei vari componenti
Si vede infatti come la TM , ossia la coppia di picco istantanea, può essere tranquillamente
superata, a scapito però della vita del riduttore, che subisce una notevole riduzione. Si vede
inoltre che si può addirittura raggiungere una coppia pari a 8 volte quella nominale TN , ossia
quasi 2 volte la TM senza avere rotture, ma solo sgranamento dei denti del Flexspline nel
Circular spline, come una sorta di frizione.
Per queste ragioni gli harmonic drive da prendere in considerazione (vedi tab.4.2) hanno
coppie TR molto minori della coppia massima da speciﬁca, la quale però risulta comunque
trasmissibile, a scapito della durata del riduttore stesso. La scelta deﬁnitiva dell'harmonic
drive andrà fatta facendo riferimento allo spettro di carico, in modo da valutarne la vita,
compatibilmente con le esigenze dell'azienda.
Oltre al dato di coppia, è necessario tenere presente anche la velocità massima di uscita
raggiungibile, che si ricava dalla seguente relazione:
nout,max = nin,max/N
Come si vede nella tabella precedente, il numero di harmonic drive da prendere in consi-
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derazione è alto. Ciò ci permette di ampliare inizialmente la nostra prospettiva, considerando
validi anche quei riduttori con una coppia TR anche molto minore della coppia massima da spe-
ciﬁca, ossia 1109 Nm, la quale durante il ciclo sperimentale viene raggiunta solo in pochissimi
istanti di tempo.
L'asterisco (*) che compare, solo per due harmonic drive selezionati, sotto la voce TA, serve
per segnalare un'ambiguità sul valore da prendere a riferimento, in base al tipo di lubriﬁcazione
scelta. Quindi per entrambi gli harmonic drive CPU-50A-50-M e HFUS-50-50-2UH, nel caso
di lubriﬁcazione a grasso (Harmonic Drive SK- o 4BNo.2), TA vale 122 Nm, mentre nel caso di
lubriﬁcazione ad olio, TA vale 350 Nm. In quest'ultimo caso, che corrisponde ad una versione
speciale dell'harmonic drive, le dimensioni del carter devono essere modiﬁcate, rispetto a quelle
standard fornite dal costruttore.
Una questione da tenere in considerazione è che la coppia TM la si può raggiungere o
addirittura superare anche se, come si vede in ﬁgura 4.12 è consigliabile riservare l'utilizzo
dell'harmonic drive a tali coppie per un numero limitato di giri del Wave Generator in quanto
la vita del cuscinetto del Wave Generator si riduce in maniera consistente.
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Come si vede in ﬁgura 4.16, coppie elevate riducono la resistenza a fatica del Flexspline, che
in condizioni normali ha una vita inﬁnita rispetto a quella del Wave Generator, ma comunque
si deve tenere presente la possibilità di raggiungere e talvolta superare la coppia TM .
L'azienda produttrice Harmonic Drive AG sconsiglia l'utilizzo di questo prodotto per cop-
pia superiori a TR, però bisogna considerare il tipo di applicazione che si intende fare con
questo riduttore, e soprattutto al numero di cicli che si intende fare.
4.5 Scelta preliminare
Prendendo a riferimento gli harmonic drive presenti in tabella 4.2, come scelta preliminare
conviene orientarsi sugli harmonic drive unità, data la loro peculiarità di avere un cuscinetto
a rulli incrociati ad alta capacità di carico integrato, che elimina la necessità di ulteriori
cuscinetti portanti, riducendo così i costi di progettazione, costruzione e assemblaggio.
Una volta selezionati dalla tabella 4.2 tutti gli harmonic drive aventi una TM paragonabile
alla coppia massima richiesta, il successivo passo per la selezione dei riduttori migliori per
l'applicazione oggetto della tesi consiste nel considerare la massima velocità di rotazione in
uscita.
Inoltre si assume un grado di tolleranza in negativo di circa il 15% rispetto al valore fornito
dalla speciﬁca, di 7,1 rad/s (67.8 rpm). Ovviamente, se la velocità di un harmonic drive è
maggiore di quella da speciﬁca, signiﬁca che quest'ultima viene soddisfatta ampiamente.
Prendendo a riferimento la serie CPU, la scelta ricade sui modelli M, per la loro facilità
di collegamento diretto al motore, senza aver bisogno di richiami e/o pulegge, necessarie per i
modelli H e S.
Se si vuole adottare la lubriﬁcazione ad olio, che permette una velocità in ingresso maggiore,
è necessario modiﬁcare il progetto del carter del riduttore unità, speciﬁco per la lubriﬁcazione
a grasso. Per semplicità inizialmente si tende quindi a preferire la lubriﬁcazione a grasso.
Gli harmonic drive della serie CPU che più si avvicinano alle speciﬁche sono:
 CPU-40A-80-M lubriﬁcato ad olio;
 CPU-45A-50-M lubriﬁcato a grasso;
 CPU-45A-80-M lubriﬁcato ad olio;
 CPU-50A-50-M lubriﬁcato a grasso;
Per la serie HFUC-2UH (la stessa cosa vale per la serie HFUS-2UH), la selezione preliminare
si orienta verso i seguenti modelli:
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 HFUC-40-80-2UH lubriﬁcato a olio;
 HFUC-45-50-2UH lubriﬁcato a grasso;
 HFUC-45-80-2UH lubriﬁcato a olio;
 HFUC-50-50-2UH. lubriﬁcato a olio;
 HFUC-58-50-2UH lubriﬁcato a olio.
Per la serie CSG-2UH, si hanno invece due possibilità:
 CSG-40-80-2UH lubriﬁcato ad olio;
 CSG-45-50-2UH lubriﬁcato a grasso;
 CSG-45-80-2UH lubriﬁcato ad olio;
Per gli harmonic drive componibili, le possibilità sono molteplici, anche per il tipo di
lubriﬁcazione che è possibile adottare. Una cosa da tenere in considerazione per questo tipo
di riduttori è il fatto di dover progettare un opportuno telaio, prevedendo l'installazione di
supporti (cuscinetti) per gli alberi di ingresso e uscita.
Per la serie HFUC-2A/HFUS-2A ci sono diverse possibilità di scelta:
 HFUC-40-80-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-40-100-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-45-50-2A lubriﬁcato a grasso;
 HFUC-45-50-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-50-50-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-50-80-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-58-50-2A lubriﬁcato ad olio;
 HFUC-65-50-2A lubriﬁcato ad olio.
Per la serie CSG-2A:
 CSG-40-80-2A lubriﬁcato ad olio;
 CSG-40-100-2A lubriﬁcato ad olio;
 CSG-45-50-2A lubriﬁcato a grasso;
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 CSG-45-80-2A lubriﬁcato ad olio;
Inﬁne per i riduttori CSD-2A, è presente solo la seguente possibilità:
 CSD-50-50-2A lubriﬁcato a olio, oppure a grasso.
Occorre considerare che la scelta di un harmonic drive sovradimensionato è da evitare, in quan-
to il rendimento, in accordo con il paragrafo 3.7 a pagina 54, ﬁssato un ciclo di funzionamento
del riduttore stesso, quindi ﬁssata la Tav, decresce all'aumentare della TN dell'harmonic drive
in esame, che di solito aumenta all'aumentare della taglia selezionata.
Inoltre, selezionando un harmonic drive sovradimensionato, aumentano gli ingombri, peso,
ma soprattutto il costo. Sebbene il peso non sia il fattore determinante in questa applicazione,
quello degli ingombri e del costo invece sono fondamentali.
Più la soluzione risulta essere compatta, e migliore sarà l'assemblaggio e il progetto ﬁnale.
Bisogna quindi scegliere il riduttore che soddisfa le speciﬁche richieste, senza eccedere
troppo.
Da una rapida veriﬁca, si vede che tutti gli harmonic drive appena elencati soddisfano a
pieno il dimensionamento in base alla rigidezza. Mostriamo a titolo di esempio i calcoli relativi
al CSG-45-50-2UH.
In accordo con il paragrafo 3.1.2 a pagina 40 si procede al calcolo della frequenza di







Per l'harmonic drive in questione, valgono i seguenti dati di rigidezza:
Tabella 4.3: Dati relativi alla rigidezza, per un harmonic drive CSG-2UH
Dunque per un CSG-45-50-2UH, quindi di taglia 45, e rapporto di riduzione N = 50,
K1 = 1.5 · 105.
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Il momento di inerzia J , si ricava invece dal catalogo [11], quindi dai dati relativi alla serie
dell'harmonic drive in esame:
Il dato relativo al momento di inerzia è quindi J = 8.68 · 10−4.






8.68 · 10−4 = 2092 [Hz]
La velocità critica nn in ingresso (lato motore) sarà pari a:
nn = fn · 30 = 62766 [rpm]
Si vede che la velocità critica risultante dal calcolo è al di fuori della gamma di velocità di
funzionamento richiesta.
Le velocità critiche in ingresso, per gli harmonic drive selezionati in questo paragrafo,
hanno tutte lo stesso ordine di grandezza, e quindi sono maggiori delle velocità di ingresso
massime calcolate di circa un fattore 10.
La scelta di un harmonic drive o di un altro va fatta anche in base ad altri fattori secondari,
comunque importanti al ﬁne del progetto ﬁnale.
Un fattore di scelta molto importante è il tipo di interfaccia che ha l'harmonic drive con il
motore e con l'albero di output. Come già anticipato nel paragrafo 3.8 a pagina 58, gli harmonic
drive della serie CPU-M, HFUC-2UH, e CSG-2UH sono stati concepiti per permettere un
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semplice montaggio con il motore: in particolare per i CPU-M si può collegare direttamente
l'albero motore al Wave Generator, mentre per gli altri si deve interporre tra i due un giunto
Oldham. Per gli altri harmonic drive unità sono invece previste pulegge o ingranaggi per la
trasmissione del moto di input.
Per quanto riguarda i riduttori componibili, in genere si preferisce non accoppiare diretta-
mente l'albero motore al Wave Generator, per evitare errori cinematici eccessivi. Si devono
prevedere quindi dei sistemi di rimando della coppia motrice al riduttore.
Dal lato operatore, solitamente è presente una ﬂangia, alla quale, per mezzo di viti e/o
spine, il componente di output può agganciarsi e trasmettere quindi il moto.
Altri parametri non ancora presi in considerazione, ma comunque importanti per la scelta
del riduttore ottimo, sono:
 Ingombri complessivi;
 Peso;
 Momento di inerzia;
 Rendimento.
Mentre per ricavare i primi tre fattori si può far riferimento ai dati presenti sul catalogo,
riportati in sintesi nella tabella 4.2, per calcolare il rendimento dei vari riduttori ci si può
rifare a quanto esposto nel paragrafo 3.7 a pagina 54.
Come idea iniziale, si è deciso di considerare i riduttori unità della serie CSG-2UH, in
quanto, data la notevole coppia massima di 1024 Nm a cui il riduttore dovrà essere sottoposto,
sono caratterizzati a parità di taglia da una capacità di sopportare maggiori coppie torsionali
rispetto alle altre serie di riduttori.
L'harmonic drive CSG-40-80-2UH è caratterizzato dai seguenti dati:
Harmonic TR TM TN TA Lubr. ad olio Lubr. a grasso
Drive (Cod.) [Nm] [Nm] [Nm] [Nm] nin,max nout,max nin,max nout,max
CSG-40-80 675 1270 268 369 5600 70 4000 50
La massima coppia consentita in uscita da questo riduttore (per vita inﬁnita) è TR = 675
Nm. Inoltre, questo riduttore è veriﬁcato per coppie superiori, ﬁno a 1270 Nm.
E' necessario valutare il rendimento del riduttore in questione. La coppia media Tav è
superiore alla TN relativa al CSG-40-80-2UH, pari a 268 Nm, quindi si assume il fattore
di carico K = 1. Si deve pertanto valutare il rendimento a partire dai graﬁci forniti dal
produttore, relativi al dato harmonic drive e al regime di funzionamento.
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Figura 4.13: Curva di rendimento per riduttori CSG-2UH di taglia compresa tra 17 e 90
Il rendimento che si ricava, assumendo una temperatura ambiente di 20 °C e una velocità
di rotazione massima rappresentata nel diagramma, è del 66%. Bisogna considerare che la
temperatura a cui è sottoposto il riduttore varia a seconda del regime di funzionamento. Come
è ovvio, durante il funzionamento, a causa delle perdite per attrito, la temperatura aumenta,
e di conseguenza il rendimento cresce, proprio per una migliore lubriﬁcazione risultante.
Dal catalogo si possono ricavare anche le caratteristiche del cuscinetto a rulli incrociati
integrato per sostenere l'albero di uscita:
Tabella 4.4: Caratteristica cuscinetti integrato su CSG-2UH
La maggior parte di questi dati fanno riferimento alla Fig. 3.4 a pagina 48, qui riportata
nuovamente per chiarezza, in ﬁgura 4.14.
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Figura 4.14: Schema di calcolo delle forze
Si assume il carico Fr dovuto alla forza peso del veicolo, pari a 1250 kg, e al peso del
prodotto trasportato e dell'operatore, pari a 1500 kg. Si può fare l'ipotesi cautelativa che il
carico totale gravi solo su due ruote, quelle anteriori o posteriori. Quindi
Fr = 750 · 9, 81 = 7358N
Si vede che il vincolo sul carico radiale ammissibile riportato in tabella 4.4 indica un valore
pari a 8652 N.
Nell'ipotesi abbastanza ragionevole che il carico rappresentato in ﬁgura 4.14 corrisponda
alla ruota dello Skid loader AS12, si considera la lunghezza Lr pari alla metà dello spessore
del pneumatico, quindi Lr = 103, 5 mm. A questo punto è possibile procedere al calcolo del
momento ribaltante massimo M, come:
M = Fr(Lr +R) = 868Nm
Si vede che in questo caso, con l'utilizzo di un harmonic drive di tipo unità, quindi con un
cuscinetto in output già integrato, non si riesce a soddisfare la speciﬁca riguardo il momento
ribaltante ammissibile. Lo stesso tipo di problema viene riscontrato su tutti o quasi modelli
di riduttori unità, fatta eccezione per quelli di taglia elevata, per i quali si hanno di contro




 speciﬁca sulla velocità non soddisfatta.
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Come conseguenza di ciò, una possibilità è quella di scegliere, date comunque le ottime carat-
teristiche, sempre un harmonic drive della serie CSG, ma questa volta di tipo componibile. E'
necessario progettare l'intera carcassa e la ﬂangia di output con la quale potersi interfacciare
con l'albero di uscita opportunamente supportato da due cuscinetti (vedi esempio di ﬁgura
3.11). In questo modo, con un buon progetto dell'assieme, si elimina il problema della bassa
rigidezza ﬂessionale dell'unità.
Le curve di rendimento cambieranno.
Figura 4.15: Curve di rendimento per riduttori CSG-2A con lubriﬁcazione ad olio
Nelle stesse condizioni ambientali e di funzionamento, si ha un rendimento leggermente
maggiore, del 69%. Le stesse considerazioni su temperatura e rendimento si possono fare
anche in questo caso.
Per capire se l'harmonic drive CSG-40-80-2A è idoneo a superare le condizioni di carico
assunte, si deve fare riferimento alla ﬁgura 4.16, in cui sono raﬃgurati i limiti di fatica dei vari
componenti.
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Figura 4.16: Limite di fatica dei vari componenti
Anche se il costruttore consiglia di non superare il limite di coppia di picco ripetitiva TR,
in realtà di vede come questo limite sia molto inferiore al limite di fatica del Flexspline, e
soprattutto inferiore alla durata della vita del Wave Generator, che di solito è il componente
critico del riduttore stesso.
Si capisce quindi che la coppia TR, può essere tranquillamente superata, con però diminu-
zione della vita operativa dell'harmonic drive.
Considerando una vita di 4000 ore lavorative dello Skid loader, si può calcolare il numero
di rivoluzioni del Wave Generator per il riduttore selezionato, avente rapporto di riduzione
N = 80, assumendo come velocità quella media sul ciclo studiato (vedi ﬁg. 4.8 a pagina 87)
pari a 41 rpm, :
nriv = 41× 80× 60× 4000 = 7, 87 · 108
Facendo riferimento alla ﬁgura 4.16, si vede in prima analisi che la coppia media che è
possibile applicare è circa 1,5 volte quella nominale.
Quindi partendo dal dato TN = 268 Nm, si ricava una coppia media applicabile di 402
Nm.
Dal proﬁlo di coppia sperimentale (vedi ﬁg. 4.7) si può ricavare il dato di coppia media,
che è pari a
Tav = 345Nm
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Si vede quindi che la condizione di caricamento è abbastanza vicino al limite di fatica. Per
una stima più precisa, è necessario svolgere i conti analiticamente.
Si calcola quindi per via analitica la vita del cuscinetto del Wave Generator integrato nel
CSG-40-80-2UH, che rappresenta il componente critico di tutti gli harmonic drive. Facendo









 nN = 2000rpm;
 nin,av = nout,av ×N = 41× 80 = 3280 rpm;
 TN = 268Nm;
 Tav = 345 Nm;










Si vede che la vita di questo harmonic drive è accettabile, in considerazione del fatto che,
da quanto si apprende dalla ditta Ihmer SpA, la vita di utilizzo media di uno skid loader è
di circa 4000 h. Da questo dato si nota che, dalle ipotesi fatte per il calcolo precedente sulla
vita operativa del riduttore, si è ricavata una vita di circa 11000 h, sovrastimandola quindi di
quasi un fattore 3.
Si può dunque pensare di utilizzare lo skid loader AS12 per un tempo maggiore di quello
mediamente sfruttato dalle ditte, oppure in cicli di lavoro più impegnativi dal punto di vista
della coppia trasmissibile.
Per una valutazione più oculata della vita del riduttore selezionato, è opportuno dividere
lo spettro di carico in intervalli, valutando in essi la velocità media. Si calcola poi la vita
in ore in quel regime di carico con la formula precedente, e si confronta il risultato con il
dato che deriva constatando la durata eﬀettiva corrispondente a quel dato carico, cui sarebbe
sottoposto realmente l'harmonic drive ad una data velocità media.
Facendo riferimento al proﬁlo sperimentale della coppia (vedi ﬁgura 4.7) si costruisce la
tabella 4.5 in cui si riportano i vari regimi di carico stabiliti, la corrispondente percentuale di
utilizzo, le ore corrispondenti sull'intera vita, e le velocità medie.
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Tabella 4.5: Caratteristiche dello spettro di carico di ﬁgura 4.7 (C = 1, 2 · Cmotore)
Regimi di carico [Nm] % nel ciclo Utilizzo [ore] Velocità media [rpm]
C<200 33,3 1333,3 35,4
200<C<400 34,8 1393,9 45,1
400<C<600 13,6 545,5 35,3
600<C<800 10,6 424,2 40,1
800<C<1000 7,6 303,0 22,9
A questo punto si calcolano le varie durate considerando questi regimi di carico a quelle
velocità medie:






Si può velocemente veriﬁcare come tutte le durate qui calcolate siano maggiori di quelle
che eﬀettivamente servono durante la vita di uno skid loader di almeno un fattore 4. Si tenga
presente che i dati sperimentali fanno riferimento al ciclo più pesante, ma ciò non signiﬁca che
non ne esista uno più gravoso.
Per veriﬁcare che con queste sollecitazioni, l'harmonic drive avrà una vita superiore alle
4000 ore, è necessario considerare una legge di accumulo lineare del danno. Si deve impostare










dove con ui si sono indicate le ore di utilizzo su una vita di 4000 ore totali in corrispondenza
dell'i-esimo regime di carico, mentre con vi si sono indicate le vite in ore calcolate con la
formula relativa alla vita del cuscinetto del Wave Generator. Sostituendo le vite calcolate con


















Assumendo quindi un proﬁlo di coppia C = 1, 2 · Cmotore si può ottenere, con l'harmonic
drive CSG-40-80-2A, una vita pari a 4000/0, 6256 = 6393 ore di funzionamento senza avere
rotture. Si ricava quindi un fattore di sicurezza pari a 1,6.
Se invece si fossero sostituite le vite calcolate con il 10% di probabilità di rottura, forse
più opportuni nell'ottica aziendale di una possibile immissione sul mercato del prodotto, di
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avrebbe un danno pari a 3,128, con una vita in ore pari a 4000/3, 128 = 1278, abbastanza
insuﬃcienti.
Nel caso si fosse applicato tale procedimento prendendo a riferimento un proﬁlo di coppia
che passa dalla trasmissione pari a quello che esce dal motore idraulico, per i motivi espressi
nel paragrafo 4.3, si ottiene un valore pari a 0,401, da cui si ottiene una vita pari a 9965 ore.
Per avere un quadro completo delle varie possibilità, si può creare una tabella in vengo-
no riportano le diverse durate, a seconda del proﬁlo di carico scelto, e dell'harmonic drive
selezionato.
Tabella 4.6: Vita degli harmonic drive in funzione del proﬁlo di carico
Harmonic Drive Danno 50% V ita 50% [ore] Danno 90% V ita 90% [ore]
C = Cmotore
CSG-32-100-2A 1,3699 2919 6,8498 583,95
CSG-40-80-2A 0,4014 9965 2,007 1993
HFUC-40-80-2A 1,2626 3168 6,3131 633,6
HFUC-45-80-2A 0,3599 11112 1,7997 2222
CSG-45-80-2A 0,1146 34903 0,5730 6980
C = 1, 1 · Cmotore
CSG-32-100-2A 1,9174 2086 9,5871 417
CSG-40-80-2A 0,5618 7120 2,8089 1424
HFUC-40-80-2A 1,7671 2263 8,8358 452
HFUC-45-80-2A 0,503 7939 2,5189 1588
CSG-45-80-2A 0,1604 24938 0,8019 4987,7
C = 1, 2 · Cmotore
CSG-32-100-2A 2,1353 1873 10,676 374,6
CSG-40-80-2A 0,6256 6393 3,128 1278
HFUC-40-80-2A 1,968 2032 9,84 406
HFUC-45-80-2A 0,561 7129 2,805 1425
CSG-45-80-2A 0,1786 22393 0,8931 4478
C = 1, 3 · Cmotore
CSG-32-100-2A 2,848 1404 14,241 281
CSG-40-80-2A 0,8345 4794 4,1725 958,63
HFUC-40-80-2A 2,625 1523 13,125 305
HFUC-45-80-2A 0,7484 5345 3,7417 1069
CSG-45-80-2A 0,2382 16788 1,1913 3357
Si capisce quindi che considerando la scelta dell'harmonic drive CSG-40-80-2A, e assumen-
do un proﬁlo di coppia medio che passa per la trasmissione minore di quello assunto in prima
analisi, la vita si allunga notevolmente. Ad esempio considerando una C = 1, 1 · Cmotore, la
vita del riduttore diventa pari a 7120 ore, più che accettabile per l'applicazione oggetto di
questa tesi, mentre per una coppia C = Cmotore, la vita diventa addirittura di quasi 10000 ore.
Se invece si vuole stare più dalla parte della sicurezza, e considerare una aﬃdabilità del
90% dell'harmonic drive, si vede come questo riduttore non sia suﬃciente a garantire la vita
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cercata per lo skid loader AS12. A tal proposito è necessario convergere sul riduttore di taglia
maggiore, che assicura una vita più che accettabile di 4478 ore.
Si consideri anche che la trazione del veicolo avviene ovviamente per attrito tra pneumatico
e suolo. Nel caso peggiore in cui il suolo è rappresentato da asfalto (vedi tab. 4.7 [25]), il
coeﬃciente di attrito statico è pari 0,9, quindi la forza (coppia) che è possibile scaricare a terra
non può essere inﬁnita, ma dipende dal carico verticale, ossia dalla forza peso del veicolo e del
carico.
Tabella 4.7: Alcuni valori di coeﬃcienti di attrito statico fs e dinamico fd




Pneumatico su terra asciutte 0,68 0,65
battuta bagnate 0,55 0,4-0,5
Nel caso in cui il peso (1500 kg) si distribuisca sulle 4 ruote in maniera uguale, la forza
tangenziale sarà al massimo pari a 1500·9,814 · fs = 3310 N, cui corrisponde una coppia massima
di 951 Nm. Esisteranno poi delle condizioni di funzionamento, riservate a intervalli temporali
limitati, in cui la coppia si scarica solo sulle due ruote posteriori, quindi la coppia che esse
dovranno trasmettere sarà doppia.
Ovviamente una volta che si ha il primo strappo, in particolare nelle manovre in cui si ha
slittamento delle ruote sul suolo, il coeﬃciente di attrito passa da statico a dinamico subendo
una forte riduzione, e ciò comporta anche una riduzione della coppia trasmessa.
Inoltre è necessario considerare che le valutazioni sulla coppia appena fatte rappresentano
le condizioni massime, in quanto ovviamente la coppia che usualmente serve allo skid loader per
la trazione sarà minore, dato che l'attrito è di rotolamento, e non strisciamento. Quest'ultimo,
come prima anticipato, lo si ha nelle condizioni critiche in cui lo skid loader deve curvare
bruscamente: in questi casi le ruote strisciano sul suolo, e gli harmonic drive sul lato interno
dovranno riuscire a trasmettere la coppia massima.
4.6 Scelta deﬁnitiva
Dalla tabella 4.4 si può vedere che per riuscire a superare un momento ribaltante di circa 868
Nm, sarebbe necessario un harmonic drive CSG della categoria unità di taglia superiore alla
58. Come detto nel paragrafo precedente, non è possibile scegliere un riduttore di tale taglia
per diverse problematiche.
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Si rende necessario quindi scegliere un riduttore componibile, aﬃancato al progetto comple-
to del relativo telaio e supporti. La scelta del migliore harmonic drive per questa applicazione,
facendo riferimento alla tabella 4.6 è quindi il CSG-45-80-2A.
Questa deriva da attente valutazioni sia dal punto di vista ingegneristico che aziendale.
Dalla tabella 4.6 si vede che assumendo la coppia che viene trasmessa alla singola ruota
minore rispetto a quella stabilita precedentemente, la vita aumenta sensibilmente. Questa
ipotesi non è errata, basti pensare che tale coppia, nella conﬁgurazione di skid loader ibrido,
dipenderà dal motore elettrico accoppiato al riduttore stesso, che non sarà mai uguale a quella
della prova sperimentale di ﬁgura 4.10, ma in media circa uguale alla metà di quella motrice,
per le considerazioni fatte nel paragrafo 4.3 a pagina 84. Inoltre considerando che le 4000 ore
di funzionamento prese come riferimento sono superiori a quelle probabilmente sfruttate, e
in più tenendo conto del fatto che il ciclo di carico di riferimento è quello maggiore tra tutti
quelli ricavati sperimentalmente, si potrebbe pensare di scegliere l'harmonic drive della taglia
inferiore, quindi il CSG-40-80-2A.
La scelta deﬁnitiva spetta all'azienda, quindi se orientarsi verso un harmonic drive che per
le ipotesi fatte sul carico soddisfa la speciﬁca sulla durata con un aﬃdabilità del 50 %, oppure
verso un riduttore che invece la soddisfa con una aﬃdabilità del 90%. Tale scelta va presa in
base al costo degli harmonic drive, e da quello dovuto all'eventuale manutenzione, nel primo
caso sicuramente necessaria.
Per quanto riguarda il progetto preliminare della trasmissione verrà considerato l'harmonic
drive CSG-45-80-2A, ossia l'unico che rispetta le ipotesi di partenza, considerando un'aﬃ-
dabilità del 90%, più opportuna nell'ottica aziendale di una possibile immissione sul mercato
del prodotto rispetto a quella meno stringente del 50%. Quello deﬁnitivo verrà fatto quando
sarà stata presa dall'azienda una decisione deﬁnitiva, mentre per le veriﬁche statiche e a fatica
basterà seguire il procedimento adottato sostituendo ai valori riportati quelli nuovi derivanti




Il successivo step del lavoro di tesi riguarda la progettazione della trasmissione vera e propria.
Sarà dunque necessario progettare il carter per l'harmonic drive scelto nel capitolo precedente,
per i supporti e per il motore elettrico, con le relative interfacce con il telaio, con particolare
attenzione al layout della vettura.
Si può pensare di utilizzare come schema di progetto iniziale, l'esempio illustrato in ﬁgu-
ra 3.11 a pagina 58, di seguito riportato per chiarezza.
Figura 5.1: Schema preliminare di progetto
L'idea è quella di riuscire a trovare la soluzione più compatta, compatibilmente con i vincoli
e i carichi a cui è sottoposto l'assieme.
Per prima cosa quindi è necessario capire quali sono i carichi che passano per la trasmis-
sione. Essendo già stati descritti nei precedenti capitoli, vengono di seguito semplicemente
elencati:
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 Coppia massima in uscita: 1024 Nm;
 Coppia massima in ingresso: 1024/N ' 12, 8 Nm;
 Peso della vettura: 14715 N.
In base a questi dati in ingresso, è possibile calcolare tutto il resto, ad esempio i carichi sui
cuscinetti e le forze sulle ruote.
5.1 Schema preliminare
Come si vede in ﬁgura 5.1 nella pagina precedente, è necessario supportare l'albero di output
con due cuscinetti; in particolare si scelgono i cuscinetti obliqui a rulli conici per due motivi:
1. con i corpi volventi a rulli, si riesce a sopportare carichi maggiori, data la maggiore
superﬁcie di contatto tra corpo volvente e pista, quindi minori pressioni di contatto;
2. obliqui perché, attraverso un montaggio a inclinazione contrapposta, si riesce a soppor-
tare carichi anche in direzione assiale.
Si sceglie inoltre un montaggio ad O per allontanare i punti di vincolo, in modo da ridurre il
momento ribaltante totale, e quindi le reazioni sull'albero utilizzatore.
Figura 5.2: Montaggio ad O dei cuscinetti a rulli conici
Per realizzare la soluzione più compatta possibile è necessario ridurre al massimo la lun-
ghezza totale dell'assemblato.
Una prima leva su cui agire consiste nella distanza tra i due cuscinetti a rulli conici. Si
schematizza quindi l'albero di output in modo da calcolare le reazioni vincolari dei cuscinetti.
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Figura 5.3: Schema di calcolo delle reazioni vincolari sull'albero di output
Si impostano quindi le equazioni di equilibrio, in modo da ottenere le reazioni in funzione
della distanza d1. Come prima analisi, si impostano le equazioni di equilibrio in direzione y:
−L+ P + S = 0−L · d+ P · (d+ 46) = 0 =⇒
P = 7358N
L = P · d+46d
S = P · 46d
Le equazioni di equilibrio in direzione x sono:
−R+K + T = 0
−K · d+ T · (d+ 46) = 0
T = M/r
=⇒ R = T ·
d+46
d
K = T · 46d
con M = 1024 Nm.
Come è ovvio, si vede come riducendo la distanza d, aumentano le reazioni vincolari.
Per quanto riguarda le dimensioni preliminari del progetto, si può fare riferimento all'assale
ruota montato sullo Skid loader AS12 attuale (vedi ﬁg. 1.1 a pagina 4), mostrato in ﬁgura 5.4.
L'albero di output ha diametro pari a 40 mm, mentre i cuscinetti montati sono a rulli conici
30208-A, aventi dimensioni riportate nella tabella 5.1.
1La quota 46 tra il cuscinetto destro e la ruota è ridotta al minimo, e per questo motivo viene ﬁssata già
prima del calcolo. In caso contrario, sarebbe stato necessario introdurre un ulteriore parametro.
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Figura 5.4: Assale ruota montato sullo Skid loader AS12
Tabella 5.1: Dati cuscinetto 30208
d 40 mm Damin 69 mm m 0,435 kg
D 80 mm Dbmin 74 mm Cr 61000 N
T 19,75 mm d1 58,4 mm C0r 67000 N
a 17 mm damax 49 mm e 0,37
B 18 mm dbmin 47 mm Y 1,6
C 16 mm r1,2min 1,5 mm Y0 0,88
Camin 3 mm r3,4min 1,5 mm Cur 7600 N
Cbmin 3,5 mm ramax 1,5 mm nG 9600 rpm
Damax 73 mm rbmax 1,5 mm nB 5900 rpm
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Le dimensioni di un cuscinetto in fase di progetto vengono determinate sulla base dei cari-
chi, della sua durata e della sua aﬃdabilità, parametri che si possono riassumere nel concetto
di capacità di carico, che è tipica di ogni cuscinetto e viene espressa dal:
 Cr: coeﬃciente di carico dinamico;
 C0r: coeﬃciente di carico statico.
Il coeﬃciente di carico dinamico Cr viene utilizzato nei calcoli dei cuscinetti sollecitati dinami-
camente, ed esprime il carico sul cuscinetto a cui corrisponde una durata di base di 1.000.000
di giri; il coeﬃciente di carico statico C0r viene utilizzato nei calcoli dei cuscinetti sollecitati
staticamente (cioè che ruotano a velocità molto basse, o a restare fermi sotto carico), ed espri-
me il carico che produce sui corpi volventi e sulle piste una deformazione pari a 1/10.000 del
diametro del copro volvente stesso.
Vediamo di calcolare il numero di cicli a cui sarà sottoposto il cuscinetto, in modo da





· 60 · 4000 = 15 · 106
Si vede che se i carichi sul cuscinetto fossero pari a Cr, esso non sarebbe veriﬁcato. Però la
reazione vincolare, in base al dimensionamento dell'assieme che si adotterà, sarà molto minore
della capacità di carico dinamica, e ciò si traduce nella veriﬁca del progetto.
Con riferimento alla ﬁgura 5.4 nella pagina precedente, si vede che la distanza tra gli
anelli esterni dei due cuscinetti è pari a 35 mm, ma la distanza di vincolo eﬀettiva d, come si
ricava dalla ﬁgura 5.2 a pagina 111 e dalla tabella 5.1 nella pagina precedente, è maggiore, in
particolare pari a
d = 35 + 17 + 17 = 69mm
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Si veriﬁca innanzitutto se i cuscinetti scelti sono idonei all'applicazione richiesta, per poi
passare alla veriﬁca strutturale dell'albero.
La durata nominale in milioni di giri raggiunta o superata dal 90% di un lotto signiﬁcativo








dove W rappresenta il carico radiale risultante, quindi pari a W =
√
L2 +R2 = 13624N . Si
ottiene quindi L = 148 milioni di giri, mentre per l'applicazione in esame ne sono suﬃcienti
16, 8.
Per quanto riguarda la durata nominale in ore d'esercizio Lh, corrispondenti alla deﬁnizione










con n = 70 rpm, e si ricava un valore attorno alle 35000 ore di utilizzo.
5.2 Veriﬁca statica dell'albero di output
Si può quindi pensare di ridurre la distanza d, in modo da rendere più compatto l'assieme,
a scapito però di un aumento delle reazioni vincolari, comunque possibile. Occorre però, prima
di procedere a tale riduzione, veriﬁcare dal punto di vista strutturale l'albero. A tale scopo ci
si rifà alla ﬁgura 5.3 per la caratterizzazione dei carichi, e di conseguenza delle sollecitazioni.
Dagli studi di tecnica delle costruzioni meccaniche, considerando in prima analisi solo i
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chiamata formula di Navier, in onore dello scienziato francese Claude-Louis Navier (1785-
1836).
Mx è il momento risultante intorno all'asse x, mentre Jx è il momento d'inerzia centrale





che nel caso di sezione circolare diventa Jx = pi4 r
4. E' necessario calcolare le caratteristiche di
sollecitazione, che saranno anch'esse funzione della distanza d, ancora da deﬁnire.
Lo stesso andamento della caratteristica di sollecitazione lo si ha per laMy. Di conseguenza
la sezione critica è in corrispondenza del cuscinetto più vicino alla ruota. Si può a questo punto










(7358 · 46)2 + (3857 · 46)2
Jx
20 = 59, 8MPa
E' presente inoltre un forte carico torsionale di trasmissione della coppia, pari aMz = 1024
Nm.
La torsione per il cilindro solido genera nel materiale uno stato di tensione di taglio puro
con intensità proporzionale alla distanza dal centro. L'andamento delle tensioni sulla sezione





del tutto analoga alla formula di Navier per la ﬂessione. J0 è il momento d'inerzia polare,
che si ottiene integrando sulla sezione il quadrato della distanza r del rettangolo elementare
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ma essendo r2 = x2 + y2, si ottiene la relazione generale: J0 = Jx + Jy.





· 20 = 81, 4MPa
Si dovrebbe considerare anche il taglio, ma essendo questo nullo sulla superﬁcie, dove
invece si hanno le massime sollecitazioni di ﬂessione e torsione, lo possiamo in prima analisi
trascurare.
Seguendo il criterio di von Mises, si calcola la tensione massima equivalente come:
σeq =
√
σ2zz + 3 · σ2θz ' 153MPa
Occorre però considerare che la sezione in corrispondenza della quale è massima la carat-
teristica di sollecitazione di momento ﬂettente e di torsione, quindi presumibilmente quella
critica, è vicina ad uno spallamento, fortunatamente di piccola entità. Questo spallamento
causa un intensiﬁcazione delle tensioni per l'addensarsi delle linee di forza.
Per tenere conto di ciò, occorre fare riferimento a dei graﬁci, riportati in ﬁgura 5.5, in
cui viene rappresentato l'andamento del fattore di concentrazione delle tensioni Kt, al variare
delle dimensioni relative dello spallamento, e del raggio di raccordo previsto.
Figura 5.5: Fattori di concentrazione delle tensioni per albero con spallamento
Per calcolare la tensione reale che sente il materiale in corrispondenza dello spallamento,
è suﬃciente moltiplicare la tensione nominale trovata dai calcoli precedenti per questi fattori
di concentrazione Kt, quindi
σmax = Kt · σnom τmax = Kt · τnom
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Quindi nel caso in esame, con r/d = 1/38 e D/d = 40/38 si ottiene un Kt ' 2 per la
ﬂessione, e un Kt ' 1, 5 per la torsione , quindi la tensione massima diventa:
σmax−zz = 59, 8 · 2 = 119, 7MPa
σmax−θz = 81, 4 · 1, 5 = 122, 2MPa
Quindi:
σeqmax ' 243MPa
Dal punto di vista della statica, si può constatare che scegliendo un acciaio con le giuste
caratteristiche meccaniche, l'albero è veriﬁcato.
Valutando i contributi per determinare la tensione equivalente, si capisce quanto poco inci-
da la tensione dovuta al momento ﬂettente sul valore ﬁnale. A seguito di questa considerazione
si può quindi pensare di ridurre la lunghezza d senza incidere troppo sulla tensione equivalente,
né sulla vita dei cuscinetti.
Riducendo la distanza tra i cuscinetti a rulli conici, da 35 mm a 15 mm, con riferimento
alla ﬁgura 5.3, i carichi diventano:
L [N] S [N] R [N] K [N]
14265 6907 6905 3343
e la vita sarà L = 89, 3 milioni di giri, ossia Lh = 21273 ore.
La tensione rotante, in corrispondenza della sezione critica, ossia quella in corrispondenza
del cuscinetto più vicino alla ruota, sarà invariata, quindi σzz = 59, 8MPa moltiplicata per
l'eventuale fattore di concentrazione delle tensioni.
Dunque in deﬁnitiva si vede come la distanza d incida solo sulla vita del cuscinetto, e non
di quella dell'albero.
5.3 Veriﬁca a fatica dell'albero di output
Prima di eﬀettuare tutti i calcoli sulla vita dell'albero di output, è necessario valutare il
coeﬃciente di concentrazione delle tensioni nel caso della veriﬁca a fatica dei componenti. Per
tenere conto dello spallamento, che come visto del paragrafo precedente, comporta un fattore di
concentrazione delle tensioni pari a Kt = 2 per la ﬂessione, e Kt = 1, 5 per la torsione, occorre
introdurre un fattore di concentrazione delle tensioni per fatica, designato con il termine Kf .
Fortunatamente i risultati sperimentali dimostrano che Kf è spesso inferiore a Kt, e segue la
seguente relazione:
Kf = 1 + (Kt − 1) q
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dove q, chiamato fattore di sensibilità all'intaglio (vedi ﬁg. 5.6) varia tra zero, cui corrisponde
Kf = 1, ed il valore unitario, cui corrisponde Kf = Kt.
Figura 5.6: Curve di sensibilità all'intaglio
Quindi per un carico a rottura dell'acciaio boniﬁcato pari a Su = 1250MPa = 181 ksi, si
ricava un q = 0, 92, quindi
Kf−flessione = 1 + (2, 5− 1) · 0, 92 = 1, 92
Kf−torsione = 1 + (1, 5− 1) · 0, 92 = 1, 46
Per la veriﬁca a fatica, come prima cosa è necessario procedere all'analisi dei carichi.
Il momento torcente a cui è sottoposto l'albero segue l'andamento di ﬁgura 4.10 a pagina 89
ricavato sperimentalmente.
Per quanto riguarda il momento ﬂettente, in questo caso di tipo rotante, si è visto che
deriva da due contributi:
 forza verticale, dovuta prevalentemente al peso del veicolo;
 forza tangenziale, che provoca l'avanzamento del veicolo, dipendente dalla coppia (vedi
ﬁg. 4.10).
Il carico verticale totale sulla vettura varia da 1250 kg a 1500 kg, che può distribuirsi sulle
4 ruote, oppure in certi casi, solo su 2 (quelle posteriori). Facciamo l'ipotesi che il carico
verticale sia sempre quello massimo, e che si distribuisca sulle 4 ruote in maniera uniforme.
Di conseguenza si ha Pm = 375 kg, che genera uno stato di tensione di ﬂessione rotante.
Per quanto riguarda invece il carico tangenziale, così come per il momento torcente, se
ne conosce l'andamento. Per una trattazione analitica è necessario però fare delle ipotesi
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sempliﬁcative sul ciclo di carico. Facendo riferimento all'andamento di ﬁgura 4.10, si può
calcolare la coppia (forza tangenziale) massima e quella minima.
Si ottiene quindi:
Cmax [Nm] Cmin[Nm] Tmax[N] Tmin[N]
978 -421 3402 -1464
La velocità con cui ruota il carico è di 30 giri al minuto, meno della metà della velocità di
rotazione dell'albero, assunta costante, e pari a 70 rpm.
Si calcolano dunque i carichi equivalenti nel caso di massima e minima forza tangenziale:
Peq−max =
√





P 2m + T
2
min = 3960N
Si possono poi calcolare una sorta di carico medio e alternato agenti sulla ruota:
Peq−medio = 4485N
Peq−alternato = 525N
Ovviamente queste forze hanno direzioni diverse, però essendo quella alternata di un ordine
di grandezza minore rispetto alla componente media, si assume trascurabile, considerando
anche la bassa entità della forza stessa.
Si assume quindi un caricamento di ﬂessione rotante dovuto alla forza costante Peq−medio,
avente inclinazione di circa 35° rispetto alla verticale 2.
La tensione associata a questo ciclo di carico è pari a:
σzz = Kf · Mtot
J
r = 1, 92 · 4485 · 46
125663
· 20 = 63MPa
Il calcolo delle tensioni è risultato molto semplice, in considerazione del fatto che la se-
zione è circolare, e quindi la ﬂessione risulta sempre retta: asse neutro e asse del momento
sono paralleli per qualunque rapportoMx/My. Esisterà dunque sicuramente un punto del con-
torno della sezione in cui la tensione equivalente assume il valore estremo fornito dal calcolo
precedente.
Considerando un punto del bordo della sezione critica, questo sarà sollecitato con un ciclo di
carico alternato simmetrico. Dunque la sollecitazione prima calcolata è puramente alternata.
Per quanto riguarda invece il momento torcente, avente l'andamento di ﬁgura 4.7, questo
viene schematizzato, come prima anticipato, con uno carico alternato asimmetrico avente:
2Questo risultato si ricava da un banale conto di trigonometria
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Cmedia [Nm] Calt.[Nm]
278 700
con una frequenza di 30 giri al minuto.
Si consideri per prima la componente media della tensione associata a Cmedia:
σθz−media = Kf ·
Cmedia
J0
· r = 1, 46 · 278000
251320
· 20 = 32MPa
mentre dalla componente alternata della coppia Calt. si ottiene:
σθz−alt = Kf ·
Calt
J0
· r = 1, 46 · 700000
251320
· 20 = 81MPa
L'eﬀetto di una tensione statica di trazione riduce l'ampiezza della tensione alternata che
può essere applicata al materiale. La ﬁgura 5.7 illustra questo concetto.
Figura 5.7: Vari cicli di tensione monoassiale, aventi la stessa durata a fatica
Il caso a rappresenta un ciclo di carico con limiti opposti di tensione corrispondente al
limite di fatica (la tensione media è nulla e la tensione alternata è pari al limite di fatica Sn).
Il caso b presenta invece una tensione media di trazione. Per avere la stessa durata a fatica, la
tensione alternata deve essere inferiore a Sn. Procedendo da b a f, la tensione media aumenta
progressivamente, e si vede come la tensione alternata debba subire un decremento.
La ﬁgura seguente invece fornisce una utile rappresentazione graﬁca di varie combinazioni
di tensione medie e alternate secondo criteri per la deﬁnizione delle condizioni di snervamento
e per la valutazione della durata a fatica.
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Figura 5.8: Diagramma di durata a fatica costante
Nel caso in esame con carichi biassiali generici (ﬂessione più torsione), si deve costruire il
diagramma [24] come nel caso della ﬂessione ed utilizzarlo per le tensioni equivalenti, valutate
secondo quanto segue:
 la tensione di ﬂessione alternata equivalente σea viene calcolata in base alla teoria della






 la tensione media di ﬂessione equivalente σem viene ottenuta come tensione principale
massima risultante dalla sovrapposizione di tutte le tensioni medie esistenti. A questo











Per dare inizio alla costruzione del diagramma di ﬁgura 5.8, si utilizza in primo luogo le
grandezze che sono note:
 l'asse orizzontale corrisponde a condizioni di carico statico: σa = 0;
 le resistenze allo snervamento e alla rottura corrispondono ai punti A e B
 i punti C, D, E, F, sono le tensioni alternate massime per ogni durata a fatica richiesta.
Connettendo questi punti con il punto B si ottengono linee stimate di durata costante, o linee
di Goodman.
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Facendo riferimento ad un acciaio boniﬁcato (36NiCrMo16) , simile a quello utilizzato per
l'attuale semiasse del veicolo (vedi ﬁg. 5.4), si ha:
carico di snervamento Sy carico a rottura Su
950 1250
Si può stimare il limite di fatica del materiale, per caricamento biassiale generico, come:
Sn = 0, 5 · Su · CL · CG · CS · CR
Tabella 5.2: Fattori generali di resistenza a fatica per materiali duttili
fattori empirici ﬂessione trazione torsione
CL fattore di carico 1 1 0,58
CG fattore di gradiente 0,9 0,7-0,9 0,9
CS fattore superﬁciale vedi ﬁgura seguente
CR aﬃdabilità 99% 0,814
Figura 5.9: Fattore di ﬁnitura superﬁciale
Dalla tabella 5.2 si ricava che
Sn = 0.5 · 1250 · 1 · 0.9 · 0.65 · 0.85 = 311MPa
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Si vede quindi che per avere vita inﬁnita il materiale non deve essere sollecitato con una
tensione maggiore di Sn appena trovata.
Facendo riferimento al diagramma di fatica a durata costante di ﬁgura 5.8, si ricava il
seguente graﬁco, dal quale si vede chiaramente come la veriﬁca a fatica è soddisfatta con un
ampio margine di sicurezza.
Tabella 5.3: Linee di Goodman
La procedura applicata per calcolare la vita dell'albero di output è da ritenersi basata su
di una sostanziale sempliﬁcazione di una situazione molto complessa. Essa si applica partico-
larmente bene a situazioni concernenti lunghe durate dove i carichi sono tutti in fase tra loro,
e gli assi principali delle tensioni medie e alternate coincidano e siano ﬁssi nel tempo. Si capi-
sce quindi che per risolvere il nostro problema sono state fatte delle notevoli sempliﬁcazioni,
ma dai risultati ottenuti nella ﬁgura precedente, in cui vengono mostrati gli ampi margini di
sicurezza che si hanno, a livello indicativo si può validare la veriﬁca a fatica del componente.
Una sempliﬁcazione fatta è stata quella di considerare i carichi di torsione e ﬂessione rotante
in fase tra loro, anche se è stato mostrato precedentemente che questo è falso. In alcuni testi
si dice che i carichi non in fase riducano la vita a fatica, mentre in altri si dice il contrario.
Vedendo però quanto si rimanga al di sotto della curva critica, si capisce che nel caso in esame
questa sempliﬁcazione si possa ritenere accettabile.
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5.3.1 Rainﬂow cycle counting e Palmgren-Miner's rule
Il metodo rainﬂow è un metodo che ha lo scopo di contare i cicli di fatica, e permette di
applicare la regola di Palmgren Miner, allo scopo di valutare la vita a fatica di una struttura
soggetta ad un carico complesso.
Se la risposta di un sistema è costituita da una sollecitazione ad ampiezza costante, la
fatica può essere studiata riferendosi alle curve S-N. Tuttavia, il proﬁlo di carico raramente
conferma questa situazione di carico.
Nel caso di storie di carico irregolari, l'identiﬁcazione del ciclo di fatica richiede l'appli-
cazione di procedure che prendono il nome di metodi di conteggio. Quando un ciclo viene
identiﬁcato, esso viene classiﬁcato in base alla sua ampiezza a e al valor medio m, per la
successiva utilizzazione mediante il criterio di danneggiamento scelto.
Nonostante i suoi limiti, la regola di Palmgren-Miner viene usata a tale scopo.
Questi due studiosi hanno proposto il semplice concetto che se un componente è caricato
in modo ciclico ad un livello di tensione capace di causarne la rottura in 105 cicli, ciascun
ciclo a tale livello di tensione consuma 1/105 della vita totale del componente. Su questa base












 ni rappresentano il numero di cicli subiti ad un dato livello di tensione;
 Ni rappresentano le durate in cicli a questi stessi livelli di tensione, ottenibili dalla curva
S-N appropriata.
Quando la risposta di un sistema è variabile col tempo, il metodo di conteggio del rainﬂow
è utilizzato per decomporre la storia di carico variabile in una equivalente sollecitazione di
carico a blocchi. Il numero di cicli in ogni blocco è solitamente registrato in un diagramma
opportuno. Questo poi può essere usato per applicare la regola di Palmgren-Miner, in modo
da ottenere la vita a fatica del componente.
Per prima cosa occorre applicare quindi il metodo del conteggio del rainﬂow. Facendo
riferimento alla ﬁgura 5.10, che rappresenta la tensione dovuta alla torsione che sente la sezione
critica, compreso il coeﬃciente di intensiﬁcazione delle tensioni Kf = 1, 46, si nominano tutti
i picchi e le valli del proﬁlo di tensione derivato dal carico di coppia.
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Figura 5.10: Tensione tangenziale dovuta al momento torcente variabile
La condizione aﬃnché un ciclo venga identiﬁcato è data dal fatto che in una combinazione
picco-valle-picco o valle-picco-valle (costituita quindi da 2 semicicli), il secondo semiciclo abbia
ampiezza maggiore o uguale a quella del primo. Tenendo conto di questa regola, attraverso 4
diversi passaggi rappresentati nelle ﬁgure seguenti, si riesce a ricavare la tabella 5.4 nella quale
si sono individuati più cicli, costituiti da una tensione media (m) e da una alternata (a).
Figura 5.11: Vari passaggi di calcolo del metodo del conteggio rainﬂow
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Tabella 5.4: Cicli di carico ricavati dal metodo rainﬂow
r a m r a m r a m
BC 10 30 KKLL 33 74 VVWW 25 30
EE' 8 -8 NNN' 3 2 ZZCCC 30 13
GH 25 8 OOPP 8 25
IJ 28 -13 SSTT 33 58 TAA 33 0
MN 12 12 XXYY 8 25 MMUU 58 16
OP 16 20 AAABBB 13 25
RS 7 16 EEEE' 16 33 FK 41 0
UV 5 25
YZ 8 66 LQ 16 16 AD 49 0
BBCC 3 8 WX 49 58
DDEE 15 3 FFGG 20 8 HHDD 82 30
IIJJ 5 105 QQRR 3 33
A questo punto si potrebbe pensare di ricavare una sorta di tensione equivalente media e
alternata, allo scopo di unire la sollecitazione di ﬂessione con quella di torsione. Per fare ciò
si fa l'ipotesi che i due carichi siano in fase, anche se si è visto nel paragrafo precedente che
ciò non è vero in quanto la ﬂessione gira 70 volte al minuto, mentre la coppia circa 30 volte.
Ricordandoci che la tensione alternata dovuta alla ﬂessione è pari a σzz = Kf · MtotJ r =
63MPa, con Kf = 1, 92, si ricava:
r σea σem r σea σem r σea σem
BC 65,3 30 KKLL 84,9 74 VVWW 76,1 30
EE' 64,6 -8 NNN' 63,3 2 ZZCCC 81,2 13
GH 76,1 8 OOPP 64,6 25
IJ 79,5 -13 SSTT 84,9 58 TAA 64,9 0
MN 66,1 12 XXYY 64,6 25 MMUU 117,9 16
OP 69,1 20 AAABBB 67,0 25
RS 64,0 16 EEEE' 69,1 33 FK 95,1 0
UV 63,6 25
YZ 64,6 66 LQ 69,1 16 AD 106,1 0
BBCC 63,3 8 WX 106,1 58
DDEE 68,0 3 FFGG 71,7 8 HHDD 155,7 30
IIJJ 63,6 105 QQRR 63,3 33
Si vede quindi che con questi cicli ci carico non si supera mai il limite di fatica calcolato
nel paragrafo precedente, pari a 311 MPa.
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Si può quindi aﬀermare che l'albero di output è veriﬁcato a vita inﬁnita.
5.4 Progetto e layout macchina
Prendendo a riferimento quindi la scelta dell'harmonic drive CGS-45-80-2A, si inizia il progetto
della trasmissione.
Innanzitutto, come già anticipato, ci si rifà allo schema di progetto di ﬁgura 5.1 e al disegno
del semiassale e dei supporti attualmente montati sullo Skid loader AS12 (vedi ﬁgura 5.4).
Una vista in sezione della trasmissione preliminare si può vedere nella ﬁgura seguente.
Figura 5.12: Progetto preliminare
Nella ﬁgura sono indicati i principali elementi di progetto. Ovviamente la parte centrale
del disegno è rappresentata dall'harmonic drive, il riduttore oggetto di questa tesi.
Per il corretto funzionamento dell'harmonic drive è stato necessario progettare l'intera
trasmissione tutta coassiale con esso (vedi cap. 2).
Tra il riduttore e il pneumatico è stato introdotto un alberino di acciaio boniﬁcato per la
trasmissione del moto. Com'è ovvio, l'albero dovrà essere opportunamente sostenuto da due
cuscinetti, nel nostro caso a rulli conici, in quanto i carichi potranno essere anche assiali.
Per l'attacco dell'alberino di output al pneumatico è stata ripresa la soluzione adottata
tutt'ora sullo Skid loader AS12, ossia una ﬂangia da imbullonare al cerchione della ruota.
Questa ﬂangia, proprio per consentire il montaggio dei cuscinetti sull'albero, non potrà essere
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realizzata di pezzo con esso, ma sarà necessario prevedere un opportuno collegamento smonta-
bile tra i due componenti. Le linguette e le chiavette, date le loro dimensioni limitate rispetto
agli organi di macchina che collegano, non sono adatte a trasmettere forti sollecitazioni che si
hanno normalmente in molte applicazioni, come in questa. Si ricorre quindi al collegamento
mediante proﬁlo scanalato, che ha inoltre il vantaggio di una maggiore precisione dell'accop-
piamento. Per assicurare una precisione ancora maggiore, come si vede in ﬁgura 5.12, la ﬂangia
è stata inspessita in corrispondenza dell'accoppiamento, allungando così il proﬁlo scanalato.
Per quanto riguarda la chiusura dell'assieme, quindi il ﬁssaggio della ﬂangia, è stato previsto
un distanziale che va a bloccare l'anello interno del cuscinetto a rulli più vicino, e un bullone
che stringe il tutto.
Gli harmonic drive sono realizzati in modo tale che il collegamento con le altre parti di
macchina sia di tipo bullonato.
Figura 5.13: Accoppiamenti per gli harmonic drive
In ingresso invece si ha, date le basse coppie presenti, un collegamento con l'albero motore
attraverso linguetta o chiavetta.
Essendo necessaria, come visto nel paragrafo 3.9 a pagina 66, una buona lubriﬁcazione del
riduttore, il carter che racchiude il tutto deve essere chiuso ermeticamente. Saranno quindi
necessari dei tappi e/o delle guarnizioni. In particolare dal lato motore, è più pratico chiudere
con un tappo il vano motore, mentre dalla parte della ruota, dovendo uscire dall'assieme un
albero, bisognerà prevedere una guarnizione.
Si pensi come sia necessario assicurare, oltre al collegamento, la posizione reciproca degli
elementi della trasmissione, i quali devono risultare coassiali per il corretto funzionamento
dell'harmonic drive.
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Figura 5.14: Centraggio cilindrico
Si ricorre pertanto al centraggio cilindrico. Questo si ottiene alloggiando un risalto cilin-
drico, ottenuto per tornitura o rettiﬁca del componente (1), nel corrispondente vano, esso pure
cilindrico, ricavato dell'altro pezzo (3).
Le tolleranze con cui debbono essere realizzate le dimensioni delle due parti dipendono
dal grado di precisione richiesto al centraggio e dalla mobilità o meno del collegamento. Da-
ta l'accuratezza delle lavorazioni e la precisione richiesta per questi centraggi, è opportuno
provvedere di smussi sia il bordo dell'elemento femmina sia quello dell'elemento maschio, onde
facilitare l'imbocco.
Dalle ﬁgure 5.12 e 5.14 è possibile vedere la ﬂangia di collegamento al telaio, essa è realizzata
di pezzo con il vano motore, e viene ﬁssata, mediante collegamenti bullonati, al telaio. La
ﬂangia viene poggiata sulla lamiera laterale dello skid loader, dall'esterno, e viene ﬁssata
mediante 8 bulloni M12. Su questi bulloni si scaricheranno le forze esterne (peso più forza di
trazione), e la diﬀerenza di coppia tra input e output.
Nelle immagini seguenti si può vedere l'assieme riduttore più gruppo ruota, e la vettura
nel suo complesso, con montato il sistema di trasmissione.
CAPITOLO 5. PROGETTO PRELIMINARE DELLA TRASMISSIONE 131
Figura 5.15: Gruppo ruota con nuovo sistema di trasmissione
Figura 5.16: Macchina Skid loader AS12 con nuovo sistema di trasmissione
Capitolo 6
Conclusioni
La prima parte del lavoro di tesi ha riguardato lo studio del funzionamento dell'harmonic
drive, per il quale è stata fondamentale una ﬁtta ricerca bibliograﬁca. Ciò ha rappresentato
circa un terzo del lavoro complessivo di tesi, ma ha permesso di capire i pregi e i difetti nell'uso
degli harmonic drive, e di valutare la fattibilità del progetto.
Il secondo livello dell'elaborato ha toccato il tema del dimensionamento dell'harmonic drive
in base ad un ciclo di carico sperimentale preso a riferimento.
Durante la terza e ultima fase è iniziato il progetto della trasmissione, con le veriﬁche
statiche e a fatica dei componenti critici.
La soluzione progettuale adottata è semplice e allo stesso tempo versatile; infatti la si può
facilmente realizzare, ma soprattutto è possibile estendere il progetto anche a skid loader di
taglia maggiore, semplicemente scalando opportunamente tutti i componenti.
Un fattore a cui è necessario prestare particolare attenzione è la concentricità tra i com-
ponenti, fondamentale per il corretto funzionamento della trasmissione. Per tale motivo la
tolleranza geometrica sulla concentricità dei componenti della trasmissione rappresenta un
fattore molto importante.
Come si è potuto constatare nell'elaborato, il progetto è ancora in fase preliminare, in
quanto manca il motore elettrico da accoppiare in ingresso all'harmonic drive. Per questo
motivo non sono ancora stati previsti i supporti per il motore stesso e per l'albero di input, che
presumibilmente saranno costituiti da una ﬂangia interna al vano motore, e da due cuscinetti
a sfere.
Lo scopo dell'azienda Ihmer S.p.A. nel breve periodo è quello di provare questa soluzione
progettuale, per veriﬁcarne il corretto funzionamento. Se la prova si concluderà con esito
positivo, come anche tutte le prove di omologazione, lo Skid loader AS12 elettrico potrebbe
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entrare, se conveniente dal punto di vista economico, sui listini dell'azienda per la deﬁnitiva
commercializzazione.




Per garantire un margine di sicurezza maggiore nella trasmissione della coppia nei riduttori
componibili CPL e CSG viene montata una rosetta diamantata tra il Flexspline e l'elemento
di uscita. Questa rosetta EKagrip ha al funzione di aumentare notevolmente il coeﬃciente di
attrito dell'interfaccia cosicché tutta la coppia può essere trasmessa con sicurezza. La rosetta
EKagrip®, mostrata in Fig.A.1 , fa parte della fornitura.
Figura A.1: Rosetta EKagrip
A.2 Cuscinetto a rulli incrociati
Le caratteristiche più importanti dei cuscinetti a rulli incrociati sono:
1. elevata capacità di carico ed elevata rigidezza;
2. capacità di sopportare carichi in tutte le direzioni, e momenti ribaltanti agenti contem-
poraneamente;
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3. dimensioni particolarmente compatte;
4. vasta scelta di cuscinetti in funzione delle condizioni d'uso.
Figura A.2: Cuscinetto a rulli incrociati
All'interno dei cuscinetti a rulli incrociati, i rulli sono incrociati ortogonalmente l'uno con
l'altro tra i due anelli creando un contatto in linea con le superﬁci delle piste di scorrimento.
In tal modo la deformazione elastica conseguente ai carichi sopportabili risulta molto ridotta.
Questi cuscinetti di dimensioni compatte sono in grado di sopportare contemporaneamente
carichi radiali, assiali, di spinta e istantanei. Inoltre, rendono possibili dimensioni progettuali
più compatte rispetto ai cuscinetti a rulli conici o ad una combinazione di due cuscinetti a
sfere. Sono utilizzati soprattutto nei dispositivi rotanti di robot industriali, macchine utensili,
apparecchiature medicali, ecc. e ovunque sia richiesto ingombro contenuto, elevata rigidità e
alta precisione meccanica di rotazione. Per questi motivi, il loro utilizzo trova largo impiego
nel progetto degli harmonic drive.
A.3 Giunto Oldham
Il giunto Oldham permette di compensare il disallineamento assiale tra i due alberi paralleli,
senza però compensarne l'eventuale disallineamento angolare
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